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  ملخص

شكیلات ذات تالھذه.العمودیة ةالحلقیالھندسة في يالطبیعالحراريالحملبواسطةالحرارة نقلل عددیةدراسةھوالعملھذا من الغرض

دراسة من یتكونالأطروحةھذه عمل فإنالصدد،ھذا يالكیمیائیة وفأوالنوویة للطاقة المنتجةالصناعیةالتطبیقاتمجال في برىكأھمیة 

.العموديالحلقيخروطيم تجویف في الھواء من الأبعاد ثنائي للانضغاط قابل غیرالحراريالتدفق مع مختلطوالالحرالحراريالحمل

 بالإضافة .بطلاقة التجاريرمزعمالباست محدود حجم سلوبالأوالتي تم حلھا عن طریقوالطاقةوالزخملاستمراریةمعادلاتال تاستخدم

والحراریةالحیويالمجال لتدفق النتائجوعرضت.الكتاباتالموجودة في تلك مع نسلت عددحیث من العددیةالنتائجمقارنة تمت ذلك،إلى

.والارتفاعالشكلبینالھندسة العلاقةتأثیر على الضوءتسلیط تم. ورینولدزرایليمن  مختلفة عدادللأ  ومناقشتھا

.ألصفحيوتدفقحلقي،المخروطیةمحدود، حجم العددیة،والمحاكاةمختلط،الحملالطبیعي،الحراري لالحمكلمات البحت

RÉSUMÉ

L’objet du présent travail est d’étudier numériquement le transfert de chaleur par convection naturelle au

sein d'une géométrie annulaire verticale. Ces configurations sont d’un intérêt capital dans le domaine des

applications industrielles ou des systèmes produisant l'énergie nucléaire ou chimique. A ce propos, les

travaux de la présente thèse consistent en une étude de la convection libre et mixte d’un écoulement

thermique incompressible bidimensionnelle d’air au sein d’une cavité conique annulaire verticale. Les

équations de continuité, de quantité de mouvement et d’énergie ont été résolues par la méthode des volumes

finis en utilisant le code commercial Fluent. De plus, les résultats numériques en termes de nombre de

Nusselt ont été comparés avec ceux de la littérature. Les résultats concernant le champ dynamique et

thermique d’un écoulement ont été présentés et discutés pour des différents nombres de Rayleigh et

Reynolds. L’influence de la géométrie (les rapports de forme et de hauteur) a été mise en exergue.

Mot-clé : Convection naturelle, Convection mixte, Simulation numérique, Volumes finis, Conique annulaire,

Ecoulement laminaire.

.

Abstract

The purpose of this work is to numerically study the heat transfer by natural convection in a vertical annular

geometry. These configurations are of a capital interest in the field of industrial applications or systems

producing nuclear or chemical energy. In this regard, the work of this thesis consists of a study of free

convection and combination of a two-dimensional incompressible thermal flow of air in a vertical annular

tapered cavity. The equations of continuity, momentum and energy were solved by the finite volume method

using FLUENT commercial code. In addition, the numerical results in terms of Nusselt number were

compared with those of the literature. The results for the dynamic and thermal field flow were presented and

discussed for different Rayleigh numbers and Reynolds. The geometry influence (the aspect ratio and height

ratio) was taken into account.

Keywords: Natural convection, Mixed convection, Numerical simulation, Finite volume, Annular conical,

laminar flow.
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INTRODUCTION GENERALE

Le transfert de chaleur par convection est l’un des modes de transfert de chaleur que l’on

rencontre fréquemment dans de plusieurs applications pratiques telles que les capteurs solaires, les

échangeurs de chaleur, le refroidissement des réacteurs nucléaires ….ete.

La convection se produit quand il y a un mouvement relatif entre une surface et un fluide sur

la surface et il y a une différence de température entre la surface et l’écoulement. Le mécanisme de

l'écoulement sur une surface chauffée est divisé en trois groupes distincts: convection libre,

convection forcée et convection mixte.

Le mouvement de la masse dans la convection libre dépend du gradient de densité qui est

entraîné par la force de flottabilité de l'écoulement, tandis que l’écoulement en convection forcée est

entraîné par d'autres forces externes telles que la vitesse d'écoulement et le gradient de pression.

D'autre part, la convection mixte est entraînée par deux convections libre et forcée. Au cours de ces

dernières années, plus d'attention a été accordée à la convection naturelle. En outre, la plupart des

méthodes pratiques et économiques pour le développement de chauffage et refroidissement des

systèmes utilisent la convection naturelle induite par les forces de flottabilité.

Le manuscrit de cette thèse est constitué de quatre chapitres. Le premier est consacré à une

étude bibliographique couvrant les études expérimentales et numériques sur la convection naturelle

et mixte dans les cavités annulaire avec différents conditions limites.

Le second chapitre est réservé à la modélisation mathématique bidimensionnelle de la

convection naturelle et mixte pour un écoulement laminaire au sein d’une cavité conique annulaire

verticale avec des parois inclinées chauffée à des températures constante. La configuration

géométrique étudiée (modèle physique) et les équations de conservation considérée combinées avec

l’approximation de Boussinesq.

Le troisième chapitre est consacré à la présentation méthodologique de résolution numérique

du système d’équations établies précédemment. La discrétisation ces équations en utilisant la

méthode des volumes finies.

Dans quatrième chapitre, notre objectif est de mettre en évidence, l’impact des paramètres

géométriques et physiques sur l’écoulement du fluide de la convection naturelle dans une cavité

conique annulaire contenant un fluide newtonien incompressible. L’étude comprend principalement

trois volets :

Tout d’abord nous intéressons premièrement à l’effet du nombre de Rayleigh en convection

naturelle en régime laminaire stationnaire dans une cavité conique annulaire verticale. Ici,

l’écoulement obtenu est généré par les forces de poussée d’Archimède lorsque le fluide est soumis

simultanément à la variation de température. L’intensité de gradient thermique, ainsi que la façon

dont la chaleur diffuse au sein d'un fluide engendre des différences de masse volumique. L’accent
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est mis sur la sensibilité de la structure d’écoulement et des transferts thermiques au rapport de

forme de la cavité et au nombre de Rayleigh.

Dans le deuxième volet, nous sommes intéressés à l’effet de la géométrie sur la convection

naturelle dans une cavité conique partiellement annulaire verticale remplie d’air, avec des parois

inclinées isothermes différentiellement chauffée et les parois extérieur horizontale sont supposées

adiabatiques. Notre objectif est donc d’étudié l’influence des rapports de forme et de hauteur de

l’espace annulaire sur la structure d’écoulement de fluide.

A la fin de ce chapitre on va discuter sur des simulations numériques au sein d’un écoulement

incompressible bidimensionnel de la convection mixte avec la présence d’un jet ascendant verticale

dans une cavité conique annulaire verticale. Parmi les principaux objectifs de ces parties l’analyse

des effets des nombres de Rayleigh et Reynolds sur le comportement dynamique et thermique de

l’écoulement de fluide.

Finalement, cette thèse se termine par une conclusion générale dans laquelle sont relevées les

particularités des résultats obtenus. En outre les perspectives d’évaluation pouvant s’ouvrir par le

biais de ce travail sont également développées.
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I.1 Introduction

Le transfert de chaleur par convection naturelle est très important à cause de son implication

dans plusieurs phénomènes naturels et industriels. Pour maîtriser ces phénomènes ou du moins les

comprendre, des études expérimentales, théoriques ou numériques ont été réalisées depuis

longtemps. Alors que les premiers travaux s’intéressaient à la convection libre le long de parois

planes ou autour d’obstacle, d’autres concerne l’écoulement convectif dans des espaces confinés ou

semi-confinés.

des travaux récents concernant le transfert de chaleur par convection naturelle et mixte au sein d’un

fluide a été rapportée dans la littérature tel que le refroidissement des réacteurs nucléaires Zvirin

[1], chauffe-eau solaire Tabor [2], échangeurs de chaleur à convection naturelle Parent & al. [3],

thermosiphons Bernier & al. [4], convection mixte dans les canaux verticaux Hanratty & al. [5].

Plusieurs travaux en convection naturelle se sont intéressés à des cavités avec espaces annulaires

verticaux ou horizontaux, à cause de la forme cylindrique qui est souvent rencontrées en pratique et

particulièrement dans le domaine industriel Ranganathan [6] et Cheddadi & al. [7]. Pour enrichir

cette littérature nous nous sommes intéressées à ce type de géométrie, en introduisant la forme

conique de l’espace annulaire dans notre travail.

Dans ce chapitre, nous définirons le phénomène de la convection naturelle et mixte d’un

fluide dans des cavités en régime laminaire et nous présenterons une revue bibliographique des

principaux travaux réalisés dans ce domaine.

I.2 La convection naturelle dans les cavités annulaires

La convection naturelle thermique dans un espace annulaire vertical avec un gradient de

température horizontal a été étudiée par plusieurs auteurs. Citons en particulier les travaux de De

vahl davis & al. [8] qui ont étudié la convection naturelle dans un espace annulaire vertical à des

nombres de Rayleigh de l'ordre de 2 105. Une étude paramétrique faisant varier le nombre de

Prandtl dans un intervalle de 0.5 < >ݎܲ 104 et un rapport de forme Ar entre 1 et 33 pour des

rapports de rayon compris entre 1 et 10 leur ont permis de conclure que le transfert de chaleur n'est

pas seulement fonction du nombre de Rayleigh Ra et du rapport de forme Ar mais également du

rapport des rayons. Ainsi De vahl davis & al. [8] ont obtenu un écoulement unicellulaire pour un

nombre de Rayleigh modéré lorsque le rapport de forme Ar est supérieur à 5 pour un rapport de

rayon K=2, et un écoulement multicellulaire lorsque le nombre de Rayleigh est plus important.

Citons également les travaux de Schwab & al. [9] qui ont été étudié numériquement la

convection naturelle au sein d’une cavité annulaire verticale, pour proposer une relation qui permet

de calculer le nombre de Nusselt moyen pour différentes valeurs de Ra, Pr et Ar et pour un rapport

de rayon K=2. La distribution de la température et le champ de vitesses sont également présentés

dans cette étude pour permettre de mieux comprendre le mécanisme de l’écoulement accompagné
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du transfert de chaleur. Ils ont constaté que la région centrale de l’espace annulaire vertical était

immobile avec une stratification thermique avec un gradient de température presque uniforme pour

des valeurs élevés du nombre de Rayleigh. Ainsi leurs résultats obtenus sont 30 à 50% supérieurs à

ceux de De vahl davis & al. [8].

L'estimation du transfert de chaleur en fonction du rapport des rayons K leur ont permis de

préciser l'évolution de l'exposant p dans le cadre d'une corrélation Nu~ܭ௣(௞) . Cet exposant est

estimé par De vahl davis & al. [8] à 0,442, indépendamment de K tandis que Kumar le fait évoluer

suivant la loi݌=
଴.ଷଶଽ

௄
+ 0.34. Lorsque K augmente fortement, la courbure de la paroi extérieure

n'aura plus d'influence sur l'écoulement dans le centre de la cavité, il sera alors assimilé à un

écoulement de couche limite autour d'un cylindre vertical chaud, c'est d'ailleurs la conclusion à

laquelle à aboutit Prasad & al. [10] dans une autre étude dans laquelle il considère cela à partir de

K>20.

Contrairement aux études précédentes qui se sont principalement intéressés à la détermination

du transfert de chaleur, Lee & al. [11] ont concentré leurs travaux sur la structure d'écoulement

pour des fluides à faible nombre de Prandtl (0≤Pr≤0,7) pour des cavités à fort allongement vertical 

(10≤Ar≤20) et pour des rapports de rayons compris entre 1 et 10, notamment sur l'observation de 

régimes multicellulaires à Pr=0,71.

Prasad & al. [12] sont les premiers à avoir étudié expérimentalement l'effet de la courbure

sur la convection en cavité annulaire. L'influence du rapport des rayons de la cavité annulaire y est

étudiée à des nombres de Rayleigh compris entre 8 106 et 3 1010 et rapport de forme Ar=0,5, 1 et

1,5. Ils ont aussi étudié le problème de la couche limite et l'effet du rapport de rayon sur la structure

de l'écoulement et le transfert de chaleur. Les résultats montrent que les effets de courbure sur les

champs de température et sur l'épaisseur de la couche limite sont importantes, ainsi que la

dépendance du nombre de Nusselt par rapport au nombre de Rayleigh. Ainsi ils observent

également qu'au fur et à mesure que la courbure de la cavité augmente, le fluide chaud s'accumule

au voisinage de la paroi intérieure (chaude); il en résulte un faible gradient vertical de température

dans la zone inférieure de la cavité et un fort gradient au niveau de la zone supérieure.

Qualitativement, cela a été également obtenu par De vahl davis & al. [8], Schwab & al. [9] et Lee

& al. [11].

L'étude la plus récente sur la convection naturelle dans une cavité annulaire verticale avec le

cylindre intérieur maintenu à une température plus élevée que le cylindre extérieur, tandis que les

parois supérieure et inférieure sont adiabatiques a été effectuée par Kumar & al. [13]. Les résultats

obtenus sont comparés avec les données expérimentales et des corrélations développées pour le taux

de transfert de chaleur. Pour un fluide ayant un nombre de Prandtl égal à 0,7 et des cavités à faible

et moyen rapport de forme (0,3≤Ar≤10), pour des rapports de rayons compris entre 1 et 15 et des 
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nombres de Rayleigh variant de 10 à 106 ont obtenu des corrélations pour un fluide ayant un nombre

de Prandtl constant et égal à 0,7. Notons également que, les études menées par Thomas & al. [14]

dans une cavité annulaire verticale a montré que le nombre de Nusselt moyen varie faiblement en

fonction du nombre de Prandtl. Cet aspect se retrouve également dans la faible valeur de l'exposant

de Pr dans la corrélation de De Vahl Davis & al. [8]

௅ݑܰ = 0.18ܴ ௅ܽ
଴.ଶ଻଼݇ቀ

଴.ଷଶଽ
௞

ቁା଴.ଷସିܣ଴.ଵଶଶ

Les travaux menés par Thomas & al. [14] sur la convection naturelle dans une cavité

annulaire verticale montrent que le nombre de Nusselt moyen varie faiblement en fonction du

nombre de Prandtl. Cet aspect se retrouve également dans la faible valeur de l'exposant de Pr dans

la corrélation de De vahl davis & al. [6].

Nagendra & al. [15] ont étudie, du point de vue analytique et expérimentale, le transfert de

chaleur par la convection libre dans des anneaux verticaux concentriques et cylindriques.

Différentes corrélations pour le cylindre intérieur, selon le rapport rayon/longueur du cylindre

intérieur et le nombre de Rayleigh, ont été employées pour trouver les corrélations relatives aux

anneaux. Les résultats s'accordent aux corrélations existantes (10 pour cent environ) pour le cas de

cylindres courts à l'intérieur de tubes. Pour les autres cas, soit longs cylindres dans les anneaux et

fils dans les anneaux, les expériences effectuées s'accordent à l'analyse. Les résultats obtenus

s'accordent aux corrélations existantes (10 pour cent environ) pour le cas de cylindres courts a

l’intérieur de tubes. Pour les autres cas, soit longs cylindres dans les anneaux et fils dans les

anneaux, les expériences effectues s’accordent a l’analyse.

Keyhani & al. [16] ont présentés une étude de la convection naturelle dans un espace

annulaire vertical, dans lequel le cylindre intérieur est soumis à un flux de chaleur constant et le

cylindre extérieur est maintenus à une température constante. Ils ont recueilli les données globales

de transfert de chaleur dans une plage du nombre de Rayleigh de 103 à 2,3106. Ainsi des régimes

d'écoulement transitoire dans la couche limite, et des coefficients de transfert de chaleur moyen sont

obtenus avec l'air et l'hélium en tant que fluides de travail.

Joshi [17] a étudie la convection naturelle laminaire complètement développé dans un anneau

vertical. Il a ensuite résolu analytiquement les équations gouvernant l’écoulement avec des

conditions aux limites thermiques sur les deux parois verticales sont maintenus isothermes. Ces

résultats sont comparés à ceux obtenus à partir d’une solution aux différences finies d'écoulement

en développement. On en conclut que les conditions complètement développées peuvent être

supposées pour des nombres Grashof plus petits que 10.
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Une étude numérique a été menée par Khan & al. [18], pour évaluer les effets du rapport de

diamètre et le rapport de forme sur la convection naturelle dans une cavité annulaire vertical rempli

de gaz. Le cylindre intérieur est soumis au flux thermique uniforme et le cylindre extérieur est

maintenu à une température constante. Les parois supérieure et inférieure horizontales sont

adiabatiques. Le taux de transfert de chaleur, la distribution de température et le champ des vitesses

ont été obtenus pour 1≤K≤15, 1≤Ar≤10 et 102<Ra<107. Les résultats de transfert de chaleur ont été

comparés avec ceux pour le chauffage isotherme, et ont été trouvés à être plus élevés. Pour des

valeurs plus importantes du nombre de Rayleigh et le rapport de rayon, ils ont trouvés que le

transfert de chaleur est négligeable pour des rapports supérieurs à 10. Des corrélations de transfert

de chaleur sont obtenues.

Wei & al. [19] ont étudié la convection naturelle bidimensionnelle dans un espace annulaire

vertical, remplie d’air. Où la paroi intérieure est chauffée avec un flux de chaleur constante et la

paroi extérieure est maintenu à une température constante dont les parois horizontales sont

supposées être isolées. L’effet de rapport de forme et le nombre de Rayleigh sur la structure

d’écoulement et le transfert de chaleur ont été examinés. Ainsi la dépendance de la conductivité

relative moyenne sur le rapport de forme et l'effet de l'imperfection au niveau les deux parois

supérieure et inférieure adiabatique sur la température de la paroi intérieure sont également discutés.

Prasanna [20] a étudié numériquement l’écoulement de fluide et le transfert de chaleur par

convection naturelle en régime transitoire dans un espace annulaire verticale. Les deux parois

intérieure et extérieure sont maintenues à des températures uniformes et les autres parois

horizontales sont adiabatiques. La méthode des différences finies a été utilisée pour résoudre le

système d’équations non linéaires couplées. Les résultats numériques obtenus ont indiqué que les

champs de température et de vitesse sont modifiés de façon significative par l’effet du rapport de

rayons. Le taux de transfert de chaleur augmente avec l’augmentation du rapport des rayons.

Une étude numérique de transfert de chaleur par convection naturelle au sein d'un écoulement

de fluide dans un espace annulaire cylindrique vertical a été réalisée par Choukairy & al. [21]. La

paroi intérieure, d'une épaisseur finie, est maintenue à une température supérieure à la paroi externe

mince. Les parois supérieure et inférieure sont supposés adiabatiques. Une analyse d'échelle est

utilisée pour caractériser l'effet de la conductivité et de l'épaisseur de la paroi intérieure sur le

transfert de chaleur. Ils ont trouvé que les résultats numériques obtenues sont en bon accord avec les

résultats analytiques (figure I.1, I.2).
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Fig. I.1. Effet de l’épaisseur relative de la paroi intérieur sur le nombre de Nusselt pour

Ra=7.106 et K=3, K*=1.

Fig. I.2. Effet du rapport de conductivité sur le nombre de Nusselt

pour Ra=7.106 et K=3, K*=1.

Inaba & al. [22] ont étudié expérimentalement le transfert de chaleur par convection naturelle

dans un espace annulaire verticale avec des gaz à haute température. En outre, les simulations

numériques ont été faites à l'aide de l'outil numérique CFD commercial Fluent pour la comparaison

dans leur étude. Ils ont également présenté une corrélation empirique du transfert de chaleur dans

des écoulements des fluides.

)௟ݑܰ )݈ = 0.364{ܴ (ܽ (௜ݎ/଴ݎ)଴.ଶହ{(ݎܲ)݂��݈(
଴.ହ +

௥ݍ
( ଵܶ − ଶܶ)

݈

݇

Des résultats de la simulation numérique de la convection naturelle dans une cavité

cylindrique annulaire verticale sous l’influence d'un fluide électriquement conducteur en présence

d’un champ magnétique axial et radial ont été présentés dans l’étude conduit par Sankar & al.

[23]. Dans cette étude, l’effet de flux sur l’écoulement de fluide à été établi pour 1 ≤ ≥ߣ 10

et 0,5 ≤ ≥ݎܣ 2 et 10ଷ ≤ ܴܽ≤ 10଺. Les résultats numériques obtenus sont en bon accord avec les

données publiées dans la littérature. De plus ces résultats montrent que les oscillations de flux

peuvent être efficaces en imposant un champ magnétique externe. Et en termes de transfert de
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chaleur le nombre de Nusselt moyen augmente avec le rapport des rayons, mais diminue avec le

nombre de Hartmann.

Reddy & al. [24] ont présenté une étude numérique de la convection naturelle conjuguée dans

un espace annulaire vertical, avec une tige de génération de chaleur vertical situé au centre. Les

équations régissant sont discrétisées sur un maillage décalé et sont résolus en utilisant un algorithme

de correction de pression. Une étude paramétrique est réalisée en faisant varier le nombre de

Grashof, le rapport de forme et le rapport de conductivité thermique entre la paroi et le fluide en

fonction du nombre de Prandtl fixé à 0,7. Des corrélations sont présentées pour le nombre de

Nusselt et les températures en fonction des paramètres du problème.

La même configuration à été étudié numériquement avec la convection naturelle conjuguée

dans un espace annulaire, avec une tige verticale de génération de chaleur localisée au centre est

effectuée par Reddy & al. [25]. Les équations sous forme primitive sont résolues en utilisant un

algorithme de correction de pression. Une étude paramétrique est réalisée en faisant varier le

nombre de Grashof basé sur la génération de la chaleur, le rapport de forme et le taux de

conductivité thermique dans le solide. Le nombre de Prandtl pour le fluide est fixé à 0,7. Les

résultats sont présentés sous forme de distributions de température et de transfert de chaleur. Il été

remarqué que le nombre de Nusselt moyen subit une augmentation avec le nombre de Grashof au

niveau des deux parois intérieures et extérieures. Les corrélations du nombre de Nusselt moyen sont

présentées en fonction des paramètres du problème.

ݑܰ = ௖݇ቀௗା∗ܪ௕ݎܩܽ
௘
௞
ቁ[1 + ݃ ௦ߣ−)݌ݔ݁

∗)]௙

Kiwan & al. [26] ont simulé numériquement en régime laminaire le transfert de chaleur par

convection naturelle dans un espace annulaire entre deux cylindres concentriques verticale. Un code

basé sur la méthode des volumes finis a été utilisée pour résoudre numériquement les équations qui

régissent le phénomène de transfert de chaleur. Ces auteurs ont étudié l’écoulement de fluide Pour

estimer le nombre de Nusselt moyen et analyser l’effet de plusieurs paramètres géométriques. Ceux-

ci comprennent différents paramètres physique et géométrique. Ils ont également constaté que les

caractéristiques de transfert de chaleur peuvent être fortement affectées par la présence des surfaces

poreuses. Les valeurs de conductivités thermiques Kr pour différents cas d'écoulement sont trouvées

et présentés.

La même configuration a été étudiée numériquement par Reddy & al. [27] où ils ont utilisé

l’approximation de Non-Boussinesq dans le transfert de chaleur par convection naturelle conjugué

dans un espace annulaire vertical, avec une paroi verticale qui génère une chaleur situé au milieu de

la cavité, en tenant compte des propriétés de transport variables. Les résultats sont présentés sous

forme de températures maximales à la paroi solide, et le nombre de Nusselt moyen. En général, le



26

modèle de Boussinesq prévoit que des températures plus élevées au niveau de la paroi solide et le

nombre de Nusselt moyen deviennent inférieures sur les parois intérieures et extérieures.

Sankar & al. [28] ont étudié l’effet de flux de chaleur sur la convection naturelle dans un

espace annulaire vertical, rempli d'un fluide incompressible, la paroi interne est soumis à une source

de chaleur discrète. La paroi extérieure est maintenue de manière isotherme à une température

inférieure, tandis que les parois supérieure et inférieure sont adiabatiques. Une méthode implicite de

différences finies a été utilisée pour résoudre les équations qui régissent le système d'écoulement.

Ils ont analysé l’effet des nombres de Rayleigh pour différentes longueurs et différents

emplacements de la source de chaleur. Les résultats obtenus montrent que pour différentes valeurs

du nombre de Rayleigh modifié et le rapport de rayon le transfert de chaleur augmente, tandis que le

transfert de chaleur diminue avec une augmentation de la longueur de la surface chauffée. La

température maximale à la surface chauffée augmente avec une augmentation de la longueur de la

taille chauffée, tandis qu'il diminue lorsque le nombre de Rayleigh modifié et le nombre de Darcy

augmentent. En plus, ils ont mis en évidence l’effet de la taille et l’emplacement de l’élément

chauffant sur le comportement dynamique et thermique dans la cavité annulaire.

Fig. I.3. Schéma du domaine physique de la cavité annulaire avec plusieurs sources de

chaleur discrète.

Salman Ahmed & al. [29] ont présenté une étude numérique du transfert de chaleur par

convection naturelle dans un cylindre conique annulaire verticale (figure I.4). La paroi intérieure du

cylindre conique est maintenue à une température uniforme, et les équations aux dérivées partielles

non-linéaires sont résolues en utilisant la méthode des éléments finis. Les résultats sont discutés

pour différentes valeurs de paramètres géométriques et physiques en mettant l'accent sur angle de

cône du cylindre. Ils ont observé que l'angle de cône joue un rôle essentiel dans le transfert de

chaleur à partir de la paroi chaude.
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Fig. I.4. Géométrie d’une cavité cylindrique conique.

Sankar & al. [30] ont effectué une étude numérique de la convection naturelle dans une

espace cylindrique annulaire vertical. Dans cette étude, les conditions aux limites thermiques

appliquée (une source de chaleur discrète imposée à la paroi interne et la paroi extérieure est

maintenue de manière isotherme à une température inférieure représentée sur la figure I.5).

L'analyse est effectuée pour une large gamme des nombres de Rayleigh et Darcy modifiés pour

différentes taille et l’emplacement de source de chaleur sur le comportement dynamique et

thermique. Ils ont montré que l’effet du rapport de rayon avec différents nombre de Rayleigh

augmente le transfert de chaleur, tandis que le transfert de chaleur diminue avec l’augmentation de

la surface chauffée. Ainsi La taille et l'emplacement de la source de chaleur ont des effets différents

sur l'intensité de mouvement fluide et le taux de transfert de chaleur.

Fig. I.5. Modèle physique d’une cavité annulaire avec source discrète.

Singh & al. [31] ont examiné le transfert de chaleur par convection naturelle d’un écoulement

laminaire entièrement développé dans un espace annuaire verticale par la présence d'un champ

magnétique radial. Ce dernier induit un mouvement d'un fluide électriquement conducteur est pris

en compte. Des solutions analytiques unifiées pour la vitesse, le champ magnétique induit et le

champ de température sont obtenus pour les cas d'isotherme et flux de chaleur constant sur le

cylindre intérieur de l’anneau concentrique. Ils ont constaté que l’effet du champ magnétique induit

augmente les profils de vitesse d’écoulement du fluide. Ainsi que le champ magnétique est plus
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grande dans le cas d'une condition isotherme par rapport au cas de flux de chaleur constant lorsque

l'écart entre les cylindres est inférieur ou égale à 1,70 fois au rayon du cylindre intérieur, alors

qu’une tendance inverse se produit lorsque l'écart entre les cylindres est supérieur à 1,71 fois au

rayon du cylindre intérieur.

Sankar & al. [32] ont étudié numériquement le transfert de chaleur induit par la convection

dans un anneau cylindrique avec une source de chaleur discrète. L'influence de l'emplacement et la

taille de la partie chauffée sur les structures d’écoulement de fluide correspondant sont obtenues

pour une large gamme de paramètres physiques. Les résultats montrent que le taux de transfert de

chaleur augmente en fonction du rapport des rayons de l'espace annulaire. En outre, ils ont constaté

que le taux de transfert de chaleur et la température maximum dans la cavité annulaire est

sensiblement modifié par la taille et l'emplacement de la surface chauffée.

Fig. I.6. L’effet du rapport de rayon sur le nombre de Nusselt pour différent valeurs du nombre de

Rayleigh for (a) ߝ = 0.25 et (b) ߝ = 0.125 avec =ܮ 0.5.

Fig. I.7. La variation de la température maximal au niveau le chauffage discrète pour différentes

taille de la surface chauffée (a) Ar=1 et (b) Ar=1.

Anil Lal & al. [33] ont développé un code numérique pour simuler la convection naturelle

dans une cavité annulaire verticale soumis à un flux de chaleur contant. Leurs résultats montrent

que le transfert de chaleur à travers l'anneau est soumis à des variations spatiales nettes en raison de

la configuration de l'écoulement typique à des valeurs élevées de nombre de Rayleigh qui est

influencé par une conduction amont à de faibles valeurs de nombre de Rayleigh. Des corrélations
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pour le nombre de Nusselt moyen sont obtenues en fonction du nombre de Rayleigh (dans la

gamme de 103 à 105) et le rapport de rayon varie entre (2 à 20).

Alipour & al. [34] ont étudié les effets du rapport de rayon sur le transfert de chaleur dans

une cavité annulaire chauffée électriquement en mettant en place une expérience. Ils ont proposés

des corrélations en fonction de la variation du rapport de rayon, du rapport de forme de l’espace

annulaire, et du nombre de Rayleigh.

ݑܰ = 433.ܴܽ଴.ଵ଼଻ିܪଷ.ଵହସିܭ଴.଴ଽସ

Sarveshanand & al. [35] ont analysé l’écoulement laminaire et le transfert de chaleur par

convection naturelle complètement développé dans des anneaux concentriques verticaux ouverts et

soumis à un flux de chaleur constant imposé sur la paroi intérieur, dont la paroi extérieur est à une

température constante, en présence d'un champ magnétique radial. Les équations différentielles à

dérivés partielles linéaires sont obtenues sous la forme adimensionnelle et résolues analytiquement.

Ils ont observé, à partir d’une étude comparative que l'effet du champ magnétique augmenter les

profils de vitesse. En plus, l’écoulement de fluide peut être augmenté en augmentant l'écart entre les

cylindres.

Afrand & al. [36] ont étudié numériquement la convection naturelle dans un anneau

cylindrique formé par deux cylindres coaxiaux verticaux. Les parois cylindriques sont isothermes,

et les autres parois sont supposées être adiabatiques. Un champ magnétique horizontal constant est

également appliqué sur la cavité. Les résultats montrent que l'écoulement est axisymétrique en

l'absence du champ magnétique, mais par l'application d’un champ magnétique horizontal, il

devient asymétrique. Cela est dû à la croissance des couches limites à proximité des parois

parallèles et perpendiculaires au champ magnétique. Ce dernier appliqué provoque à une réduction

du nombre de Nusselt dans la plupart des régions de l'espace annulaire. L'effet du champ

magnétique induit sur le transfert de chaleur par convection naturelle d’un écoulement Newtonien

laminaire entièrement développé dans un espace annulaire concentrique vertical différentiellement

chauffée (figure I.8), rempli d’un fluide visqueux incompressible et électriquement conducteur en

présence d’un champ magnétique radial a été étudié par Kumar & al. [37]. Les équations régissant

le comportement dynamique et thermique sont transformées en des équations différentielles à

dérivés partielles sont résolus analytiquement. Ils ont analysé l'influence du champ magnétique

induit et la densité de courant induit sur la vitesse du fluide. Les résultats montrent que l'effet du

champ magnétique augmente la vitesse, et le profile de la densité de courant induit.
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Fig. I.8. Représentation de la cavité annulaire avec un champ magnétique.

I.2 Travaux antérieurs sur la convection mixte dans les cavités annulaires

Parmi les premières études expérimentales et numériques traitant le phénomène de la

convection mixte dans une conduite verticale on retrouve celle de Hanratty & al. [5]. Ils ont

montré que les structures d’écoulement deviennent non isothermes et instables.

Lawrence & al. [38] ont développé une méthode numérique pour le calcul des écoulements

entrant dans des tubes verticaux pour les cas ascendant ou descendant avec des conditions de flux

de chaleur ou de température constante imposé sur les parois. Les solutions obtenues sont en

excellent accord avec les données expérimentales obtenues d’un écoulement ascendant dans un tube

vertical chauffé. Ils ont montré que la densité et la viscosité doivent être traitées en tant que

fonctions non linéaires de la température.

Jackson & al. [39] ont examiné le phénomène de transfert de chaleur par convection mixte

dans un tube verticale. Les résultats montrent que le taux de transfert de chaleur augmente de

manière monotone avec l'augmentation de flottabilité, ainsi des corrélations ont été obtenues avec

succès en termes de variables locales.

௠ݑܰ ௜௡
ிݑܰ

= 14.91൤
ݎܩ
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൨
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Une analyse numérique a été menée par Choudhury & al. [40] pour le cas de transfert de

chaleur combinée par la convection forcée et libre d’un écoulement laminaire dans un tube incliné

ou la région d'entrée est isotherme. Dans leur travail, différents paramètres indépendants sont

introduits tels que le nombre de Prandtl Pr, le nombre de Rayleigh et la vitesse de rotation, ainsi

l'angle d'inclinaison. Les résultats montrent que les effets de flottabilité ont une influence

considérable sur les caractéristiques d'écoulement de fluide caloporteur du flux de développement.

Ianello & al. [41] ont présenté une solution analytique d’un écoulement laminaire par

convection mixte développés au sein d’une géométrie annulaire vertical de sous-canal et du faisceau

de tige. Ils ont montré que le coefficient de frottement peut varier de manière significative.

a

b

z U

V
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Yao & al. [42] ont déterminé les caractéristiques de la stabilité linéaire de l’écoulement non-

isotherme par convection mixte dans une cavité annulaire verticale. L'analyse montre que le

comportement d’écoulement instable est complètement développé au sein de l’espace annulaire. En

outre, ils ont constaté que les perturbations les plus instables sont souvent axisymétriques dans la

plage de paramètre d'intérêt pratique.

Aung & al. [43] ont effectué une étude théorique de transfert de chaleur par convection

mixte dans une cavité annulaire concentrique verticale. Une technique des différences finies

implicite à été développée pour étudier les effets des propriétés des fluides dépendant de la

température, qui sont représentés par des relations de loi de puissance. Ils ont montré que le taux de

transfert de chaleur le long de la longueur de la conduite, peut être influencé par la variation des

propriétés du fluide.

Tsou & al. [44] ont étudié numériquement la convection mixte laminaire dans un canal

annulaire circulaire concentrique, remplie d’air. Les parois interne et externe de la conduite sont

maintenues à des flux de chaleur uniforme. Les équations non linéaires régissant l'écoulement sont

résolues numériquement par la méthode des différences finie, avec un schéma implicite. Les

résultats obtenus indiquent que, la vitesse de chauffage de la paroi intérieure peut encore améliorer

le nombre de Nusselt local de 30 pour cent.

Ho & al. [45] ont effectué une étude numérique sur l'effet de perturbation de la convection

forcée dans un espace annulaire cylindrique vertical due à la rotation axiale du cylindre intérieur sur

le comportement dynamique et thermique de l’écoulement. Ils ont trouvé que le transfert de chaleur

de convection mixte et des structures d'écoulement du fluide dans l'espace annulaire, sont fortement

affectée par l’effet d’inversion de densité. Ainsi l’augmentation de taux du transfert de chaleur

dépend de la rotation axiale lente du cylindre intérieur.

Moutsoglou & al. [46] ont analysé numériquement l’effet de la force de flottabilité sur la

convection mixte laminaire dans un tube vertical différentiellement chauffée, remplie d’air. Les

résultats obtenus montrent que Les effets du paramètre de flottabilité dépendent des facteurs de

friction et le nombre de Nusselt.

Rothe & al. [47] ont réalisé une étude expérimentale et numérique de l'écoulement turbulent

et le transfert de chaleur dans un anneau concentrique entre des tubes rotatifs de manière

indépendante. Les conditions aux limites différentes sont imposées sur les deux tubes intérieure et

extérieur avec le modèle des contraintes de Reynolds de turbulence qui a été appliqué. Ils ont

observé que les effets du rapport des rayons et la contrainte de cisaillement supplémentaire sur

l'écoulement du fluide et le transfert de chaleur est du à la rotation des deux tubes intérieur et

extérieur.

Barletta [48] présente une étude analytique de la convection mixte d'un fluide Newtonien et la

convection forcée d'un fluide non Newtonien (loi de puissance) par la présence du renversement de
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l’écoulement de fluide laminaire entièrement développé à l’intérieur d’une conduite annulaire

verticale. Ensuite, dans le cas général, l'évaluation des coefficients de friction est utilisée pour

déterminer les conditions de l'apparition du renversement de l’écoulement de fluide, pour des

valeurs fixes de l'indice de loi de puissance et du rapport entre les rayons intérieur et extérieur de la

conduite.

Les effets de la dissipation visqueuse et la flottabilité sur l'écoulement du fluide Newtonien

(laminaire) et parallèle dans une conduite cylindrique vertical avec une section transversale

circulaire ont été analysé par Barletta & al. [49]. Les équations de l'équilibre dynamique et

énergétique ont été résolues au moyen d'une méthode de perturbation, dans le cas d'un flux de

chaleur uniforme prescrite à la paroi du conduit. Ils ont évalués le nombre de Nusselt et le

coefficient de friction Fanning de façon analytique. En outre, la vitesse et la température du fluide

ont été comparés avec ceux obtenus dans les deux cas particuliers: convection forcée avec

dissipation visqueuse (effet de flottabilité négligeable); convection mixte avec des effets de

dissipation visqueuse négligeables.

Venkatachalappa & al. [50] ont présenté une étude numérique pour comprendre l'effet de la

rotation de l'écoulement de révolution entraînée par poussée dans une cavité annulaire formée de

deux cylindres verticaux concentriques qui tournent autour de leur axe avec des vitesses angulaires

différentes. Les parois verticales intérieure et extérieure sont maintenues de manière isotherme,

tandis que les deux parois horizontales supérieures et inferieure sont adiabatiques. Ils ont étudié les

effets du nombre de Grashof, des vitesses de rotation de cylindre intérieur et extérieur sur le

transfert de chaleur et l’écoulement de fluide. Les résultats numériques montrent que, lorsque le

nombre de Grashof devient plus important, avec des vitesses de rotation modérées, l'écoulement de

fluide au sein de l'espace annulaire est dominé par la convection naturelle, et une augmentation du

taux de transfert de chaleur se produit. Par contre, Le taux de transfert de chaleur au niveau le

cylindre chaud va diminue lorsque sa vitesse de rotation est supérieure à celle du cylindre froid.

Fig. I.9. Diagramme schématique et le système de coordonnées.
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Barletta & al. [51] ont étudié analytiquement le développement de la convection mixte

laminaire dans une conduite circulaire verticale, en référence aux conditions aux limites non

axisymétriques de telle sorte que la température du fluide ne change pas dans la direction axiale.

Les équations de conservation de quantité de mouvement et d'énergie adimensionnelles sont résolus

en termes de mode de série fourrier. Deux cas particuliers ont été étudié en détail: le premier cas

une distribution de température sinusoïdale imposé à la paroi et le deuxième un canal soumis à deux

milieux ayant des températures de référence différentes. Ils ont montré que le champ de température

ne soit pas influencé par la distribution de vitesse et que le coefficient de friction de Fanning n’est

pas affecté par la flottabilité. D'autre part, le champ de vitesse est fortement influencé par les forces

de flottabilité et peut afficher des phénomènes d'inversion de l’écoulement.

Bezhadmehr & al. [52] ont étudié numériquement l’écoulement de fluide ascendant par

convection mixte dans un tube verticale, remplie d’air, avec une paroi chauffée uniformément avec

un flux de chaleur. Pour une large gamme des nombres de Reynolds et Grashof ܴ =݁1000, ܴ =݁1500

et Gr≤108 en fonction de la combinaison de ces paramètres en utilisant le modèle k-ε avec faible 

valeurs de nombres de Reynolds. Ils montrent l’apparition d’une transition laminaire-turbulent de

l’écoulement entièrement développé qui correspondent à des combinaisons entre Re-Gr. Une

corrélation exprimant le nombre de Nusselt entièrement développé en termes de nombres de

Reynolds et de Grashof a été présenté.

ெݑܰ = 4.36ቆ1 +
଴.ସ଺଼ݎܩ

750 + 0.24ܴ݁
ቇ

Des simulations des grandes échelles de l'écoulement turbulent dans un anneau concentrique

avec la rotation de la paroi interne ont été réalisées par Chung & al. [53]. Pour différentes valeurs

de vitesse de rotation, la déstabilisation des structures turbulentes à proximité de la paroi due à la

rotation de la paroi intérieure et les fonctions de densité de probabilité avec des fluctuations de la

vitesse ont été examinés. Ils ont montré que la modification des structures turbulentes peut être

attribuée à l'effet déstabilisateur de rotation de la paroi interne.

Param & al. [54] ont étudié le développement de la convection mixte instable de

l’écoulement d'un fluide visqueux incompressible est laminaire sur un cône vertical. Les équations

différentielles et aux dérivées partielles non linéaires couplées régissant l'écoulement instable de

convection mixte ont été résolus numériquement par l’utilisation d’un schéma aux différences finies

implicite. Ils ont choisi des profiles de vitesse, température et leurs gradients à la surface pour

différentes valeurs des paramètres régissant l’écoulement de fluide. Les résultats montrent qu’il y a

un régime de transition entre l'état d'équilibre initial à l'état d'équilibre final.

Al-Zahrani & al. [55] ont effectué une étude numérique du transfert de chaleur par

convection mixte d’un écoulement stationnaire, laminaire dans un espace annulaire entre deux

cylindres concentriques verticaux. Le cylindre intérieur est soumis à un flux de chaleur constant et
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le cylindre extérieur est isolé. Un code basé sur la méthode des volumes finis est utilisé pour

résoudre numériquement l’ensemble des équations qui régissent l’écoulement des fluides. Ils ont

constaté que, de façon générale, le transfert de chaleur est amélioré pour des hauts rapports de

conductivité thermique. Ainsi ils ont également remarqué qu'il existe un rapport de conductivité

thermique critique à laquelle si les valeurs de Kr sont supérieures à la valeur critique le nombre de

Nusselt moyen commence à diminuer.

Nadeem & al. [56] ont étudié la convection mixte sur les écoulements de fluide dans un

anneau vertical. Le tube interne est maintenu à une température constante, et le tube extérieur a une

onde sinusoïdale maintenu à une température constante. Les équations régissant le comportement

dynamique et thermique en utilisant les hypothèses de grande longueur d'onde et des faibles valeurs

du nombre de Reynolds, et d’autres paramètres physiques sont examinées. Des comparaisons ont

été effectuées avec des solutions analytiques et numériques ont été trouvés.

Jha & al. [57] ont analysé théoriquement le comportement de d’écoulement d'un fluide

incompressible et visqueux de la convection mixte pleinement développé dans un micro-anneau

vertical. Les auteurs ont examiné la convection mixte en présence d'aspiration et d'injection et

l’effet de nombre de Knudsen, le nombre de Prandtl et le rapport de rayon sur les comportements

hydrodynamiques et thermiques du fluide. Ils ont remarqué que, comme le rapport

aspiration/injection augmente au sein de fluide, ce qui permit d’amélioré la vitesse et la température

d’écoulement des fluides. En plus, le taux de transfert de chaleur à la surface extérieure de cylindre

interne diminue avec l'augmentation du nombre de Knudsen.

Une solution analytique pour le problème d'un écoulement laminaire par convection mixte

complètement développé dans un espace annulaire vertical est présentée par Jha & al. [58]. La

surface extérieure du cylindre intérieur est chauffé sinusoïdalement et la surface intérieure du

cylindre extérieur est maintenu à une température constante. Cette étude est basé sur une méthode

de perturbation est utilisée pour résoudre les équations de conservation de quantité du mouvement

et d'énergie. Ils ont montré que l'effet de la fréquence sans dimension Ω du chauffage de la paroi

sinusoïdale sur la valeur absolue d’un terme oscillatoire de la vitesse du fluide est négligeable dans

la plage de 0,5 ≤ Ω ≤ 2. En outre, l'amplitude de la composante oscillante augmente à la fois la

température et la vitesse avec l'augmentation de la largeur de l’espace annulaire.

Une revue complète des études antérieures sur le transfert de la chaleur par convection

naturelle et mixte et forcé d’un écoulement de fluide à travers une cavité annulaire a été présentée

par Dawood & al. [59]. Les effets de plusieurs paramètres principaux, comme le nombre de

Rayleigh, le rapport de forme, le nombre de Reynolds et le flux de chaleur, ont également été

largement étudiée. Ils ont conclus que les mécanismes impliqués dans les phénomènes de transport

de chaleur ne restent pas pleinement compris; Néanmoins, les capacités accrues de transfert de

chaleur continuent d'attirer l'attention des chercheurs.
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I.3 Conclusion

A travers cette analyse de la revue bibliographique, on peut conclure que la majorité des

travaux se sont concentrées sur la convection naturelle et mixte dans les cavités annulaire sous

forme cylindrique. Ce phénomène physique a fait également l’objet de nombreux travaux de

recherche dans un domaine d’application.

L’absence de travaux sur la convection naturelle et mixte conjuguée en régime laminaire dans

un espace annulaire conique vertical a motivé ce présent travail par une étude des écoulements du

fluide d’origine thermique en régime stationnaire.

I.4 Objectif

L’objectif principal du présent travail consiste à étendre l’étude pour aborder la convection

naturelle et mixte bidimensionnelle au sein d'une cavité annulaire conique contenant un écoulement

incompressible laminaire. Du fait de la nécessité d’analyser l’influence de certains paramètres

physiques et géométriques dans un espace annulaire verticale muni des parois inclinées soumis à

des températures constante sur le comportement dynamique et thermique du fluide. A travers cette

étude, la simulation du comportement dynamique et thermique d’un fluide Newtonien contenu dans

un espace annulaire conique, nous permet d’avoir une analyse complète des écoulements dans de ce

type de géométries.

En plus de la modélisation mathématique de la convection naturelle et mixte, basée sur les

équations de conservation de masse, de quantité de mouvement et d’énergie, en plus des modèles

numérique permettant de simuler le phénomène du transfert de chaleur à partir des champs des

vitesses et des distributions de températures. Il en résulte un modèle couplé permettant à la fois

l’analyse de l’écoulement du fluide tel que les profiles des vitesses et les lignes de courant et le

transfert de chaleur.
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Chapitre II

Formulation Mathématique
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II.1 Introduction

Lorsque la chaleur est diffusée dans une direction où le gradient température existant va en

diminuant et cesse lorsque le gradient de température s'annule au sein d’une couche limite de fluide.

On vient de présenter brièvement des rappels théoriques de la convection naturelle utilisée dans

notre étude.

Le transfert de chaleur peut s'effectuer dans un domaine ou le fluide est au repos en phase

gazeuse ou en phase liquide, soit par diffusion thermique, soit par transport du fluide en écoulement

(la convection thermique).

Ce chapitre est consacré à la présentation des équations qui régissent la convection thermique

d'un fluide dans une cavité annulaire. Il s'agit principalement de montrer d'où celles-ci proviennent

et dans le cadre de quelles hypothèses elles sont valables.

II.2 Rappel théorique de la convection naturelle

a- Le transfert de chaleur par conduction

La conduction thermique est le transfert de chaleur entre deux zones d'un même corps ayant

des températures différentes. Ce type de transfert de chaleur est régi par la loi de Fourrier qui

indique que le taux de transfert de chaleur est proportionnel linéairement au gradient de

température. L’équation du flux de chaleur par conduction thermique s’écrit comme suit.

=Ԧݍ ݎܽ݃݇− ݀ሬሬሬሬሬሬሬሬሬሬ⃗(ܶ) (II. 1)

:Ԧݍ est la densité du flux thermique exprimée en W/m2

k : est la conductivité thermique exprimée en W/m. K

T : est la température

b- Le transfert de chaleur par convection

Le transfert de chaleur par convection se produit entre une paroi et un fluide en mouvement

avec la présence d’un gradient de température. L’écoulement du fluide peut être provoqué

naturellement par différence de masse volumique du fluide due aux variations de températures

(c’est la convection libre ou naturelle) ou avec des moyens mécaniques (c’est la convection forcée).

Dans le transfert de chaleur par convection, le flux de chaleur est donnée par:

ܳ = ℎ ܣ( ௦ܶ− ∞ܶ) (II. 2)

Où Q est le taux de transfert de chaleur par convection entre la paroi maintenue à une

température Ts et le fluide à une température extérieur ∞ܶ. ℎ est appelé coefficient de transfert de

chaleur par convection. Pour certains phénomènes physiques du transfert de chaleur par convection

ce coefficient peut être calculé analytiquement mais pour des systèmes plus complexes, le

coefficient de transfert de chaleur par convection peut être déterminé expérimentalement ou

numériquement.
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c- Couches limites

Il existe deux types de couches limites, la couche limite dynamique et la couche limite

thermique. Pour définir ces deux couches limites, il est préférable d'envisager l'écoulement sur une

plaque plane, comme indiqué dans la figure II.1. Une zone d'écoulement se développe à partir du

bord d'attaque de la plaque considérée, où les effets de la force visqueuse sont dominants. Cette

grandeur dépend de la contrainte de cisaillement appliqué au sein des couches de fluides. Cette

contrainte de cisaillement est proportionnelle au gradient de la vitesse normale.

߬= ߤ
ݑ݀

ݔ݀
( II. 3)

Où ߬: Contrainte de cisaillement

ߤ : Viscosité dynamique

ௗ௨

ௗ௫
: Gradient de vitesse

Fig. II.1. Développement d’une couche limite sur une plaque plane.

La couche limite dynamique dans laquelle les effets de viscosité sont observées commence à

se développer à partir du bord d'attaque de la plaque; Cette couche limite se termine à une certaine

distance sur la coordonnée x, y où la vitesse est de 99% de la valeur de la vitesse U.

La couche limite thermique se développe lorsque la température de surface de la plaque et la

température de l’écoulement du fluide sont différentes. En outre, elle est définie comme en tant la

région proche d’une paroi d’un corps solide où les gradients de température sont présents dans

l’écoulement. Ce gradient de température génère un échange de chaleur entre la surface de la plaque

et le fluide. La couche limite thermique se termine à une distance ݕ,ݔ où ( ௦ܶ− ܶ) = 0,99( ௦ܶ−

ஶܶ ).

Considérons l'écoulement sur une plaque plane, comme indiqué sur la figure II.1. La

température de la paroi est ௦ܶ, la température du fluide à l’extérieur de la couche limite est ஶܶ et

l'épaisseur de la couche limite thermique est .௧ߜ Au niveau de la surface de la plaque le transfert de

chaleur ne se produit que par conduction parce qu'il n'y a pas de mouvement du fluide. Ainsi, le flux

de chaleur local est :

=ݍ −݇
݀ܶ

ݔ݀
(II. 4)

ܷஶ Ligne libre

Couche limite

thermique

௦ܶ
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Pour expliquer le comportement d’écoulement due à la diffusion thermique, prenons

l'exemple simple d’une plaque plane verticale maintenu à une température ௦ܶ et baignant dans un

fluide à une température T∞. Si ௦ܶ > ஶܶ le fluide près de la paroi s'échauffe ce qui entraîne une

diminution de sa densité, et par conséquent un mouvement ascendant s'établit le long de la paroi, du

fait de la poussée d'Archimède. C’est le cas de la convection libre. Ce cas peut intervenir suivant la

nature du fluide et des conditions aux limites, en effet le comportement du fluide le long de la paroi

configuration est représenté sur la figure II.2. Bejan [60] présente des résultats concernant ce même

type d’écoulement naturel d’un fluide le long d’une plaque verticale soumise à des gradients

horizontaux de température.

Fig. II.2. Convection thermique pure le long d’une plaque verticale.

Une cavité verticale (conique annulaire) différentiellement chauffée, en présence d'un

gradient horizontal de température, peut être considérée comme l'assemblage d'une configuration

élémentaire composée d'une paroi chaude à une température constante ou l’écoulement thermique

ascendant et d'une paroi horizontale considéré comme adiabatique forçant le fluide à se déverser

latéralement de la configuration antisymétrique tel que représenté sur la figure II.3. Si les couches

limites sont suffisamment minces par rapport à la largeur de la cavité, elles sont alors séparées par

une région centrale dans laquelle l'écoulement possède une vitesse verticale négligeable devant la

vitesse horizontale.

Fig. II.3. Ecoulement thermique de couches limites dans une cavité annulaire.

௣ܶ

௣ܶ > ஶܶ

݃⃗

x

y

Couches limites thermiques

ஶܶ ழ ஼ܶ ௙ܶழ ஶܶ
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En combinant cette équation avec la loi de Newton (équation un au-dessus):

ℎ =
−݇ቀ

߲ܶ
ݔ߲
ቁ

( ௦ܶ− ஶܶ )
(II. 5)

Cela signifie que, pour trouver le coefficient de transfert de chaleur, il est nécessaire qu'il y ait

un gradient thermique à la surface de la plaque.

II.3 Description du Problème

Dans cette étude le modèle physique est représenté par la figure II.4. Pour étudier

l’écoulement produit par la convection naturelle dans un espace annulaire conique verticale qui

contient un fluide incompressible de viscosité cinématique ν, et de diffusivité thermique α : cette

dernière grandeur concerne la présence d'une diffusion de particules présente dans l’écoulement de

fluide à une température variable. Le domaine d’étude est délimité par deux cônes tronqués

concentriques, de hauteur axiale H, de rayon intérieur ri et de rayon extérieur ro à leurs bases. Les

parois horizontales de cette cavité sont considérés comme adiabatiques, tandis que les parois

inclinées verticales engendrent des gradients horizontaux de température (parois actives) comme le

montre la Figure II.4.b. c. L’intérêt porté à l’étude d’un espace conique partiellement annulaire

verticale est motivé par l’existence en pratique de cheminées solaires ou des tours de

refroidissement, pour cela différents rapport de hauteur ont été examinés (Figure II.4.a).

Une dernière configuration a été considéré, c’est le cas de la convection naturelle thermique,

si en plus une force extérieure contribue à cet écoulement naturel la convection est dite mixte. Notre

travail a donc pour but d’étudier l’écoulement de convection mixte dans une cavité conique

annulaire verticale traversé par un écoulement forcé comme indiqué dans la Figure II.4.d.

a
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Fig. II.4. Modèle Physique étudié.

- Hypothèses simplificatrice

Toute simulation numérique d’un problème repose sur une modélisation mathématique. Cette

dernière basée sur des hypothèses simplificatrices. Les hypothèses retenues dans notre cas sont

énumérées comme suit:

V0

Z, V

R, U

Fluide Newtonien

Incompressible
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Absence de source de chaleur,

L’écoulement laminaire permanent d’un fluide supposé Newtonien et incompressible,

La dissipation visqueuse est négligée,

les propriétés thermo-physiques du fluide sont considérées constantes ܭ) (ߤ,௣ܥ,ܤ, et prises à

la température de référence, à l’exception la masse volumique au sein du fluide dans le terme

de la poussé d’Archimède, pour laquelle l'approximation de Boussinesq est adoptée.

L’hypothèse de Boussinesq suppose que la masse volumique du fluide varie linéairement avec

la température selon la relation suivante:

(ρ − ρ଴) = −ρ଴[β(ܶ− ଴ܶ)] (II. 6)

où ߩ est la densité, ଴ߩ est la densité de référence, calculée à partir de la température de

référence ଴ܶ, T est la température du fluide, ݌ est la pression, ߚ est le coefficient de dilatation

thermique du fluide donné par l’expression :

ߚ =
1

ρ଴
൬
ߩ߲

߲ܶ
൰ .ܫܫ) 7)

II.4 Modèle mathématique

Les dimensions de toutes les grandeurs physiques peuvent être manipulées de manière

algébrique et les résultats peuvent être utilisés pour fournir des informations utiles pour les

processus physiques considérées. Cette opération mathématique est définie comme une technique

qui peut être utilisée pour représenter les relations de ces grandeurs physiques. Ces derniers sont

basés sur des approches théoriques pour établir les équations dimensionnelles qui caractérisent le

comportement dynamique et thermique d’écoulement des fluides, à partir de considérations

physiques de base suivantes :

Loi de Lavoisier (principe de conservation de masse) ;

Deuxième loi de Newton (principe de conservation de quantité de mouvement);

Loi de conservation d’énergie (premier principe de la thermodynamique).

En tenant compte des hypothèses simplificatrices ci-dessus, les équations traduisant le

principe de conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de l’énergie sont décrites ci-

dessous.

Dans ce chapitre, les quatre variables physiques qui caractérisent l’écoulement d’un fluide

dans un système de coordonnées (ݐ,ݖ,ݕ,ݔ) sont: la vitesse ሬܸ⃗ de composantes (ݓ,ݒ,ݑ) , la

température (ܶ) et la pression statique (ܲ).

II.4.1 Conservation de masse

Cette équation traduit le principe de conservation de la masse par le fait que la matière est

conservée au sein un volume de contrôle du système. On doit avoir la forme différentielle de

l’équation de conservation de masse sous la forme suivante :
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ߩ߲

ݐ߲
+ ∇.൫ߩሬܸ⃗൯= 0 (II. 8)

II.4.2 Conservation de quantité de mouvement

D’après la loi fondamentale de la dynamique, il faut tenir compte des différentes forces de

surfaces et de volume agissant sur un élément de volume ܸ݀ . La variation de quantité de

mouvement dans le volume de contrôle, s’écrit alors :

ߩ߲ ሬܸ⃗

ݐ߲
+ ሬܸ⃗ ∇.൫ߩሬܸ⃗൯=  −∇. P + ∇(μ∇ ሬܸ⃗) + Ԧ݃ߩ (II. 9)

Avec Ԧ݃= −݃ ௭݁ሬሬሬ⃗ le vecteur de l'accélération gravitationnelle et ௭݁ሬሬሬ⃗ le vecteur d’unité vertical

pointant vers le haut.

II.4.3 Conservation d’énergie

A partir du premier principe de la thermodynamique, l’équation de conservation est écrite

comme suit :

(ܶ݌ܥߩ߲)

ݐ߲
+ =൯ܶ݌ܥሬܸ⃗ߩ൫.∇݌ܥ ∇. (k∇T) (II. 10)

Les écoulements de fluide sont régis par les équations de continuité, de quantité de

mouvement et d’énergie, qui expriment, respectivement, la conservation de la masse, de la quantité

de mouvement et de l’énergie.

 Equation de continuité

En considérant l’hypothèse d’un fluide Newtonien incompressible, l’équation de continuité

traduit le principe de la conservation. Pour un écoulement bidimensionnel incompressible,

l’équation de continuité se réduit à :

∇ሬሬ⃗. Vሬሬ⃗= 0 (II. 11)

 Equation de Navier-Stokes

Le bilan de la quantité de mouvement sur un domaine bidimensionnelle en régime

stationnaire, aboutit aux équations dites de Navier-Stokes régissant l’écoulement de fluide est

s’écrite comme suit :

ρ൫Vሬሬ⃗. ∇ሬሬ⃗൯Vሬሬ⃗= μ∇ଶVሬሬ⃗− ∇ሬሬ⃗p − ρgሬ⃗ (II. 12)

 Equation d’énergie

Le principe de conservation de l’énergie en régime stationnaire donne l’équation d’énergie

sous la forme suivante :

ρc୮൫Vሬሬ⃗. ∇ሬሬ⃗൯T = ݇൫∇.ሬሬሬ⃗∇ሬሬ⃗൯T (II. 13)

Les grandeurs thermophysiques, ݇,ߤ,ߩ ݌ܥݐ݁ sont respectivement, la masse volumique, la

viscosité dynamique, la conductivité thermique et la chaleur massique à pression constante du

milieu. Dans les équations du mouvement, Ԧ݃est l’accélération de la pesanteur.
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II.5 Adimensionnement

II.5.1 Les grandeurs de référence

D’après Le quere [61] l'utilisation de la vitesse de diffusion thermique comme vitesse de

référence rapportée à la largeur de la cavité ܮ/ߙ et la largeur L entre les deux parois isothermes

sont à l’origine de nombreuses difficultés rencontrées par les méthodes numériques utilisant une

méthode itérative de résolution du champ de pression lorsque le nombre de Rayleigh atteint des

valeurs élevées. Par contre l’adimensionnement utilisant la vitesse de convection comme vitesse de

référence s’adapte mieux aux écoulements de convection naturelle en cavité. Ainsi, notre modèle

mathématique est mis sous forme adimensionnelle en se rapportant aux références suivantes:

ܷ =
ܮݑ

ߙ
;ܸ =

ܮݒ

ߙ
;ܴ =

ݎ

ܮ
; ܼ =

ݖ

ܮ
;

ߠ =
ܶ− ௢ܶ

௜ܶ− ௢ܶ
; ܲ =

ଶܮ݌

ଶߙߩ
; =ݎܲ

n

ߙ
;

En tenant compte de ces adimensionnements, notre modèle mathématique devient:

 Equation de continuité,

1

ܴ

߲

߲ܴ
(ܴܷ) +

߲ܸ

߲ܼ
= 0 (II. 14)

 Equation de quantité de mouvement suivant l’axe R,

ܷ
߲ܷ

߲ܴ
+ ܸ

߲ܷ

߲ܼ
= −

߲ܲ

߲ܴ
+ ൥ݎܲ

߲

߲ܴ
൭

1

ܴ

߲

߲ܴ
(ܴܷ)൱+

߲ଶܷ

߲ܼଶ
൩ (II. 15)

 Equation de quantité de mouvement suivant l’axe Z,

ܷ
߲ܸ

߲ܴ
+ ܸ

߲ܸ

߲ܼ
= −

߲ܲ

߲ܼ
+ ቈݎܲ

1

ܴ

߲

߲ܴ
൬ܴ

߲ܸ

߲ܴ
൰+

߲ଶܸ

߲ܼଶ
቉+ ݎܴܲ −ߠܽ) 0.5) (II. 16)

 Equation de conservation de l’énergie

ܷ
ߠ߲

߲ܴ
+ ܸ

ߠ߲

߲ܼ
=

1

ܴ

߲

߲ܴ
൬ܴ

ߠ߲

߲ܴ
൰+

߲ଶߠ

߲ܼଶ
(II. 17)

Il est plus clair de présenter les équations gouvernantes qui régissent le phénomène de la

convection mixte sous forme adimensionnelle en introduisant des caractéristiques sans dimension

qui réduiront considérablement la complexité du problème.

Dans cette section, les équations régissant le phénomène de la convection mixte dans une

enceinte annulaire ont été adimensionnées en utilisant des variables adimensionnelles. A cet effet, la

largeur L entre les deux parois isotherme de la cavité a été choisie comme longueur de référence. La

vitesse est adimensionnée par rapport à la vitesse moyen V଴ à l’entré de l’espace annulaire. Les

variables adimensionnelles sont données par :

ܷ =
ݑ

V଴
;ܸ =

ݒ

V଴
;ܴ =

ݎ

ܮ
; ܼ =

ݖ

ܮ
;
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ߠ =
ܶ− ௢ܶ

௜ܶ− ௢ܶ
; ܲ =

݌

V଴ߩ
ଶ ; =ݎܲ

n

ߙ
;

Donc avec l’introduction de toutes ces variables adimensionnelles, le système d’équations

dans le milieu fluide s'écrivent comme suit :

 Equation de continuité

1

ܴ

߲

߲ܴ
(ܴܷ) +

߲ܷ

߲ܼ
= 0 (II. 18)

 Conservation de la quantité du mouvement radial

ܸ
߲ܷ

߲ܴ
+ ܷ

߲ܸ

߲ܼ
= −

߲ܲ

߲ܴ
+

1

ܴ݁
ቈ
1

ܴ

߲

߲ܴ
൬ܴ

߲ܷ

߲ܴ
൰+

߲ଶܸ

߲ܼଶ
቉ (II. 19)

 Conservation de la quantité du mouvement axial

ܸ
߲ܷ

߲ܴ
+ ܷ

߲ܷ

߲ܼ
= −

߲ܲ

߲ܴ
+

1

ܴ݁
ቈ

1

ܴ

߲

߲ܴ
൬ܴ

߲ܷ

߲ܴ
൰+

߲ଶܷ

߲ܼଶ
቉+ ܴ −ߠ݅) 0.5)                                    (II. 20)

 Equation de conservation de l’énergie

ܸ
ߠ߲

߲ܴ
+ ܷ

ߠ߲

߲ܼ
= −

1

ܴ݁ܲ ݎ
ቈ

1

ܴ

߲

߲ܴ
൬ܴ

ߠ߲

߲ܴ
൰+

߲ଶߠ

߲ܴଶ
቉ (II. 21)

II.5.2 Les paramètres caractéristiques du problème.

Les paramètres caractéristiques qui interviennent dans les équations adimensionnelles ci-

dessus et dont les valeurs conditionnent le transfert de chaleur dans la cavité sont:

 Les paramètres géométriques

- Le rapport de forme Ar qui caractérise l'allongement de la cavité: =ݎܣ
ு

௅
,

- Le rapport de forme X qui caractérise l'allongement du cône intérieur: ܺ =
௛

ு
,

- Le rapport des rayons qui caractérise la courbure des parois verticales: ܭ =
ோబ

ோ೔
,

 Les paramètres physiques

Les équations régissant l’écoulement de fluide au sein de la cavité par les différents modes du

transfert de chaleur sont dépend de plusieurs paramètres physiques qui sont principalement utilisée

pour produire les nombres sans dimension et réduire le nombre total des variables.

a. Le nombre de Prandtl

Le nombre de Prandtl est le rapport entre l’épaisseur de la couche limite dynamique et la

couche limite thermique, ou bien il peut être définit comme le rapport de la diffusivité dynamique

(viscosité) et la diffusivité thermique.

=ݎܲ
ߴ

ߙ
=
௣ܥߤ

ߙ
(II. 22)



46

b. Le nombre de Grashof

Les équations qui régissent le transfert de chaleur par convection naturelle peuvent être

adimensionnelles en utilisant certaines propriétés constantes.

Le nombre de Grashof est le rapport de la force de flottabilité à la force visqueuse agissant

sur un fluide.

=ݎܩ
)ߚ݃ ௦ܶ− ஶܶ ଷܮ(

ଶߴ
(II. 23)

c. Le nombre de Rayleigh

C’est le produit du nombre de Grashof et le nombre de Prandtl. C’est un nombre sans

dimension qui est associée à la flottabilité entraîné flux dire gratuite ou convection naturelle.

Lorsque le nombre de Rayleigh est inférieur à la valeur critique pour ce fluide, le transfert de

chaleur est principalement sous forme de conduction; quand il dépasse cette valeur critique, le

transfert de chaleur est principalement sous forme de convection.

ܴܽ= ݎܲܩ =ݎ
ߚ݃

ߙߴ
( ௦ܶ− ஶܶ ଷܮ( (II. 24)

d. Le nombre de Reynolds

Il est le rapport des forces d'inertie aux forces visqueuses. Et utilisé pour identifier les

différents régimes d'écoulement tels que laminaire ou turbulent.

ܴ ௅݁ =
ஶݑߩ ܮ

ߤ
=
ஶݑ ܮ

ߴ
=

ݎܿ݋ܨ ݁ ′݀݅݊ ݁ݐ݅ݎ݁

ݎܿ݋ܨ ݒ݅݁݀݁ ݏܿ éݐݏ݅݋
(II. 25)

où ஶݑ : vitesse de référence

L= Longueur de référence

ߩ = Masse volumique du fluide

e. Le nombre de Nusselt

Le nombre de Nusselt est une quantité adimensionnelle caractérise l’échange thermique entre

le fluide et une solide. En gros est interprété physiquement comme étant le rapport entre le transfert

thermique convectif et le transfert thermique conductif. Si la conduction est le principal mode de

transfert de chaleur.

Considérons le transfert d'une couche de fluide prés de la surface A, estܮ une épaisseur d'une

différence de température entre les deux faces ∆ܶ = ( ଵܶ − ଶܶ). Si le fluide est en mouvement,

d'après l'équation (II.1), le transfert de chaleur par convection soit par l’équation:

ܳ஼௢௡௩ = ℎ ܣ( ଵܶ − ଶܶ)

Si le fluide est immobile la chaleur est transférée par conduction pure selon cette équation:

ܳ஼௢௡ௗ =
)ܣ݇ ଵܶ − ଶܶ)

ܮ
(II. 27)
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Les deux équations peuvent être adimensionnelles en prenant le rapport des deux équations:

ܳ஼௢௡௩
ܳ஼௢௡ௗ

=
[ℎ ܣ( ଵܶ − ଶܶ)]

൤
)ܣ݇ ଵܶ − ଶܶ)

ܮ ൨
=

ℎܮ

݇
= ݑܰ (II. 28)

Le transfert de chaleur convectif est donc représenté par le nombre de Nusselt. Ce nombre

adimensionnel se calcule en fonction de valeurs locales de température le long de chaque paroi

inclinée. En plus la chaleur transmise par le cône intérieur de l'espace annulaire est exprimée en

valeurs physique pour obtenir le nombre de Nusselt local et moyen. Le nombre de Nusselt local au

niveau du cône intérieur de l’espace annulaire est obtenu à partir des relations suivantes:

ଵݑܰ = ߠ߲�

߲݊
ฬ
௟ୀ

ଡ଼
ୱ୧୬δ

et ଶݑܰ = ߠ߲�

߲ܼ
ฬ
௓ୀ௑

(II. 30)

Le nombre de Nusselt moyen est défini par

=തതതതݑܰ
∫ ∫ ቀ

ߠ߲
߲ܴ

sinߜ+
ߠ߲
߲ܼ

cosߜቁ
௑

ୱ୧୬ఋ
଴

ܴ݀߶݈݀
ଶగ

଴

ߨ
cosߜ

[ܴ௜
ଶ − (ܴ௜− ܺcotd)ଶ] + −௜ܴ)ߨ ܺcotd)ଶ

+
∫ ∫

ߠ߲
߲ܼ

ܴ݀߶ܴ݀
ோ೔ି ௑ୡ୭୲d

଴

ଶగ

଴

ߨ
cosߜ

[ܴ௜
ଶ − (ܴ௜− ܺcotd)ଶ] + −௜ܴ)ߨ ܺcotd)ଶ

=തതതതݑܰ
∫൤ߨ2

ߠ߲
߲ܴ

௑

଴
(ܴ௜− tanܼߜ)ܼ݀− ∫

ߠ߲
߲ܼ

ோ೔ି ௑ୡ୭୲d

ோ೔
ܴܴ݀൨

ߨ
cosߜ

[ܴ௜
ଶ − (ܴ௜− ܺcotd)ଶ] + −௜ܴ)ߨ ܺcotd)ଶ

+
∫

ߠ݀
ܼ݀

ܴܴ݀ߨ2
ோ೔ି ௑ୡ୭୲d

଴

ߨ
cosߜ

[ܴ௜
ଶ − (ܴ௜− ܺcotd)ଶ] + −௜ܴ)ߨ ܺcotd)ଶ

(II. 31)

II.6 Les conditions aux limites

En ce qui concerne les phénomènes étudiés, nous distinguons trois configurations différentes:

Les conditions aux limites sont les conditions imposées sur les parois de délimitant l'espace

annulaire. Ces conditions peuvent êtres données sous une forme adimensionnelle:

a- La convection naturelle dans une cavité conique annulaire verticale.

- A 0Z
ு

௅
et RoRRo-

ு

௅
cotg: U=V=0 et 0=ߠ pour la paroi froide incliné.

- A 0Z
ு

௅
et RiRRi-

ு

௅
cotg: U= V= 0 et 0=ߠ pour la paroi chaude incliné.

- A Z =
ு

௅
et Z =0: U= V= 0 et

డఏ

డ௓
=0 pour des parois adiabatiques.

b- la convection naturelle dans une cavité conique partiellement annulaire verticale.

- A 0 Z
ு

௅
et RoRRo-

ு

௅
cotg: U= V= 0 et 0=ߠ pour paroi froide incliné.

- A 0 Z
௛

௅
et R =Ri: U= V= 0 et 1=ߠ pour paroi chaude incliné.
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- A Z=
௛

௅
et 0RRi: U= V= 0 et 1=ߠ pour paroi chaude horizontale.

- A Z =
ு

௅
et Z =0: U= V= 0 et

డఏ

డ௓
=0 pour des parois adiabatiques.

c- La convection mixte dans une cavité conique annulaire.

- A 0 Z 
ு

௅
et RoRRo-

ு

௅
cotg: U= V= 0 et 0=ߠ pour paroi froide incliné.

- A 0 Z 
ு

௅
et RiRRi-

ு

௅
cotg: U= V= 0 et 0=ߠ pour paroi chaude incliné.

- Z =0: U=V= 1 et ߠ =0 paroi horizontale entre de jet verticale.

- A Z =
ு

௅
U= V= 1 et ߠ =1 paroi horizontale sortie de jet.

II.7 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons présenté le modèle physique et les équations qui régissent le

phénomène de la convection naturelle et mixte en régime stationnaire à l’intérieur d’un espace

conique annulaire verticale.

Ensuite, nous avons présenté les conditions aux limites sur les frontières du domaine d'étude

contenant le fluide pour résoudre le système des équations qui gouvernent le comportement

d’écoulement.
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Chapitre III

Modélisation Numérique
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III. 1 Introduction

Ce chapitre est consacré la méthode numérique utilisée dans notre étude. Nous présentons la

méthode de résolution des équations différentielles aux dérivées partielles (E.D.P) qui régissent

notre modèle physique. Notre modèle mathématique est composé par les équations de conservation

de masse (équation de continuité), de conservation de quantité de mouvement et de conservation

d’énergie. Ces équations appelées habituellement les équations de Navier-Stokes régissent

l’écoulement d’un fluide accompagné de transfert de chaleur.

Malgré des avancés en analyse mathématique, il est actuellement impossible de résoudre ces

équations différentielles, non linéaires et couplées entre elles, pour trouver une solution analytique.

La plus part des travaux réalisés pour des modèles mathématiques similaires ont eu recours à des

méthodes expérimentales ou numériques. Il est donc très important de bien choisir la méthode

numérique adéquate pour obtenir les meilleures approximations.

Toutes les méthodes numériques possèdent le même objectif, c'est

de passer d'un problème exact continu régit par des Equations à Dérivées Partielles (EDP) à

un problème approché discret. On distingue alors trois grandes familles de méthodes les plus

habituellement utilisées dans le domaine du transfert thermique:

 La méthode des différences finies,

 La méthode des éléments finis,

 La méthode des volumes finis.

Dans notre travail la méthode des volumes finis a été retenue pour étudier le comportement

thermique de notre modèle physique et effectuer des simulations. Nous avons jugé que cette

méthode est la mieux adaptée à notre problème et surtout elle a un avantage de garder les équations

sous leur forme primitive. Pour cette raison nous allons présenter uniquement cette méthode.

III.2 Méthode des volumes finis

La méthode des volumes finis à été développée par Patankar [62]. Elle est utilisée pour

résoudre numériquement les équations de conservation sous forme intégrale. Celle-ci s'appuie sur

une discrétisation du domaine de calcul en plusieurs volumes. Chacun d'entre eux est entouré d'un

ensemble d’éléments de volume qui recouvrent le domaine sur lequel on transforme directement les

équations aux dérivées partielles (E.D.P) en équations algébriques facile à résoudre.

La méthode est basée sur les principes généraux suivants [63]:

Discrétisation spatiale des nœuds où les différentes variables son définies (vitesses,

pressions, températures, etc..);

Discrétisation spatiale des éléments de volumes où associés aux nœuds;
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Discrétisation des équations en intégrant les équations de conservation de masse, de

quantité de mouvement et d’énergie sur chaque élément de volume du domaine en

approximant les différents termes des équations.

Application du principe de conservation à chaque élément de volume pour écrire le

bilan de chaque variable sur chaque élément de volume.

Il existe différentes méthodes de résolution selon la forme des éléments et les fonctions

utilisées pour approximer les différents termes du bilan Dans ce chapitre, on étudiera les méthodes

aux volumes finis sur des maillages structurés non uniforme sur une géométrie de forme conique

annulaire.

III.2.1 Notion et choix de maillage

Le choix du maillage est absolument nécessaire pour garantir la précision et l’exactitude des

résultats numériques. Pour cela, l’objectif de cette partie est de déterminer les paramètres optimaux

et choisir une stratégie pertinente du maillage étudié. Ces paramètres sont [63]:

Le nombre de mailles;

La distance entre les mailles (concentration des mailles);

La forme de la maille;

Les paramètres de déformation pour le cas du maillage déformable;

III.2.2 Géométrie et topologie

Nous faisons la différence entre l'espace géométrique qui se caractérise essentiellement par la

forme du domaine et la topologie qui est le résultat basé sur le découpage spatial du domaine sur

lequel s’appuie le maillage. La topologie donc cherche à classé des objets de type différents

segments, faces, etc.

Il existe plusieurs types de maillages, définis par chaque élément qui est associé à un certain

nombre de type de nœuds qui servent la liaison (Figure III.1) [63].

Fig.III.2. Quelques types d’éléments.

Elément 2D
de type "quadrilatère"

Elément 2D
de type triangle Elément 3D

de type "hexagone"
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III.2.3 Connectivité

La connectivité décrit très précisément la partie des liaisons entre les sommets des éléments.

On parle de maillage structuré lorsque les nœuds de même type (sur les limites ou sur les coins du

domaine d’étude) ont toujours à un nombre identique de nœuds adjacents, ou sont en général

associes au nombre identique d’éléments (Figure III.2) [63].

Fig.III.3. Maillage structuré non orthogonal.

La connectivite entre ces nœuds est alors toujours de même type de l'arête de droite. Dans le

cas d’un maillage non-structure, la connectivite est de type bien quelconque, et le maillage se

résume dans le nombre de voisins de chaque nœud qui diffère localement (Figure III.3).

F

Fig.III.3. Exemples de maillages.

On dit que le maillage est structuré par blocs, lorsque le domaine physique est découpé en

plusieurs sous-domaines de calcul de forme simple ou blocs maillés d’une manière structurée.

Connectivité identique

Connectivité différente

Connectivité différente

Connectivité différente Non structuré en triangle Non structuré en Quadratique
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Fig.III.4. Exemples de grilles multiblocs : (a) cas conforme; (b) cas non-conforme.

Fig.III.5. Maillage (a) : Conforme/non conforme, (b) : orthogonal/ non orthogonal.

III.2.4 Génération de maillage 2D

Les cavités coniques annulaires verticales des différents rapports de forme et hauteur avec

les deux parois inclinées différentiellement chauffée et les parois horizontales de cône extérieur qui

sont adiabatiques ont été créées dans le Gambit pour une géométrie bidimensionnelle, et la

discrétisation du domaine de forme conique en éléments s’effectue par un maillage structurée non

uniforme. Le prétraitement basé sur l’outil gambit pour générer des mailles à différentes tailles de

cellules, qui donne une géométrie globale maillée. L'intérieur du domaine a été désigné comme une

zone de fluide. Les géométries de différentes tailles de mailles ont été développées pour vérifier la

sensibilité du maillage comme représenté sur la figure III.6.

Orthogonal

Non

Non orthogonal

Noconforme

(a) (b)
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Fig.III.6. Structure de maillage d’une cavité conique annulaire verticale bidimensionnelle.

III.2.5 Définition des frontières

Les conditions aux limites imposées aux trois parties de notre problème sont illustrées dans

les trois tableaux suivants

Tableau III.1. Conditions limites bidimensionnelle dans le cas convection naturelle dans

cavité conique annulaire verticale.

Composition de la géométrie Conditions limites

Paroi inclinée du cône extérieur Wall

Paroi inclinée du cône intérieur Wall

Les deux parois horizontales du cône extérieur Wall

L’axe de milieu de la cavité Axis
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Tableau III.2. Conditions limites bidimensionnelle dans le cas convection naturelle dans

cavité conique partiellement annulaire verticale.

Tableau III.3. Conditions limites bidimensionnelle dans le cas convection mixte dans une

cavité conique partiellement annulaire verticale.

III.2.6 Discrétisation des termes de l’équation de transport

Les équations de continuité, la quantité de mouvement et de l'énergie peuvent être décrite

comme une équation générale de transport unique est intégrée sur un volume de contrôle pour

obtenir l'équation de transport intégré qui s’exprime sous la forme suivante [63]:

න
߶ߩ߲

௏ݐ߲

ܸ݀
ᇣᇧᇧᇧᇤᇧᇧᇧᇥ

்

+ ර ߶ Ԧ݀ݒ ௘ܵ
ሬሬሬ⃗

ᇣᇧᇧᇤᇧᇧᇥ
஼

= ර ∅߁ ߶ߘ .݀ ௘ܵ
ሬሬሬ⃗

ᇣᇧᇧᇧᇤᇧᇧᇧᇥ
஽

+ න ∅ܸܵ݀
௏ᇣᇧᇤᇧᇥ

ௌ

(III. 1)

Avec:

T: Terme transitoire;

C: Terme de convection ;

D : Terme de diffusion ;

S : Terme de source.

Les solutions numériques sont toutes en 2D dans cette étude. Ainsi, l'intégration du système

d’équation est réalisée sur un volume de contrôle (V), où ∅ est la proprieté transportée, ∅߁ indique

le coefficient de diffusion et ∅ܵ le terme source. Ces quantités sont définies dans les équations

correspondantes aux différentes équations de conservation et sont répertoriés dans le tableau III.4:

Composition de la géométrie Conditions limites

La paroi inclinée du cône extérieur Wall

La paroi inclinée du cône intérieur Wall

Les deux parois horizontales du cône extérieur Wall

La paroi horizontale du cône intérieur Wall

L’axe de milieu de la cavité Axis

Composition de la géométrie Conditions limites

La paroi inclinée du cône extérieur Wall

La paroi inclinée du cône intérieur Wall

La paroi horizontale inférieure du cône extérieur Velocity inlet

La paroi horizontale supérieure du cône intérieur Out flow

L’axe de milieu de la cavité Axis
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Tableau III.4. Identification des termes sources et des coefficients pour les équations de transport

sous forme adimensionnelle.

Grandeur transportée ∅ ડ∅ ∅ࡿ

Equation de continuité 1 0 0

Equation de

Quantité de

mouvement

suivant l’axe R ܷ ݎܲ
−
݌߲

߲ܴ

suivant l’axe Z ܸ ݎܲ
−
݌߲

߲ܴ
+ ܴݎܲ −ߠܽ) 0.5)

Equation d’énergie ߠ 1 0

Afin d'illustrer la discrétisation des équations régissant les écoulements de fluide en régime

permanent, cette équation de transport est structurée comme suit,

ර ߶ Ԧ݀ݒ ௘ܵ
ሬሬሬ⃗= ර ∅߁ ߶ߘ . ௘ܵ

ሬሬሬ⃗+ න ∅ܸܵ݀
௏

(III. 2)

Pour discrétiser l'équation (III.2), le domaine de calcul est maillé. La figure III.8 montre un

exemple de volume de contrôle pour illustrer la discrétisation de l'équation de transport.

Les valeurs discrètes du ∅ scalaire sont stockées dans les centres de volume. L'équation (III.2)

peut être discrétisé sur une surface donnée (S) de la manière suivante,

෍ ∅௘ݒԦ௘ ܵ⃗௘ =

௡௕

௘

෍ ∅߁ ௡(∅ߘ) . ܵ⃗௘ + ∅ܸܵ

௡௕

௘

(III. 3)

Les valeurs sur les bords de la surface sont requises pour les termes de convection dans

l'équation (III.3). Ils sont interpolés à partir des valeurs du centre de surface. Ils peuvent être calculé

en utilisant un schéma décentré du second ordre comme suit:

∅௘ = ∅ + . ∅ߘ Ԧݏ∆ (III. 4)

Dans l'équation (III.4), le gradient ∇∅ peut être déterminé selon la définition de la divergence.

Sous sa forme discrète, il peut être écrit:

∅ߘ =
1

ܸ
෍ ∅ഥ௘ ܵ⃗௘ + ∅ܸܵ

௡௕

௘

(III. 5)

∅ഥୣ est calculé sur le bord en faisant la moyenne ∅ , entre les deux nœuds des deux cotés de la

face. Par conséquent, le gradient ∇∅ est en fait limitée de sorte qu'aucune nouvelle maxima ou

minima sont introduits (Guide de FLUENT [64]).
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Les équations résolues par Fluent prennent la forme de l’équation générale de transport d'une

quantité scalaire ∅, et s'appliquent aux différentes mailles du volume de contrôle typique.

Fig.III.7. Volume de contrôle typique.

Dans le cas des maillages cylindriques, le volume de contrôle ܸ est représenté par la Figure

III.7. La méthode des volumes finis est basée sur la mise en équation du bilan local des flux sur le

volume de contrôle ܸ . On assure alors la loi de conservation sur chaque unité de volume

élémentaire et donc sur tout le domaine de calcul.

a- Les termes convectif et diffusif

La discrétisation de l’équation de conservation exprimée de façon intégrée sur chaque volume

de contrôle nécessite d’expliciter chaque terme d’intégration. On note ௘ܨ
௖ le flux convectif et ௘ܨ

ௗ le

flux diffusif.

Le flux convectif d’une quantité transportée est généralement calculé en supposant que le flux

de masse est connu, et qui conduit à:

௘ܨ
௖ = න ≈ܵ݀݊ݒ ∅ ߩ ݉ሶ௘

ௌ೐

∅௘ (III. 6)

Pour discrétiser le terme de diffusion sur un maillage non-orthogonal, il faut trouver une

approximation pour le flux de diffusion à travers une face du volume de contrôle. En prenant

l’exemple de la face d’une cellule, mais le processus peut être appliqué à n’importe quel face sur le

volume, l’intégration de flux de diffusion donne :

௘ܨ
ௗ = න Γ ∇∅  ݊݀ܵ≈ (Γ ∇∅ . )݊௘

ௌ೐

௘ܵ (III. 7)

Le théorème de Green-ostrogradski (ou théorème de la divergence) permet alors d’´ecrire,

avec (݂∅)  = ݂௖ݑ݋ (݂∅)  = ݂ௗ :

න .ߘ)) ௜ݒ݀((߶݂)
ఆ೔

= න ( (݂߶).݊ =ݏ݀( ߶௘ + ߶௪ + ߶௡ + ߶௦ (III. 8)
௰೔

n
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N
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S
∆ܴ
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ܴ݀௪ ܴ݀௘

∆ܼ

݀ ௡ܼ

݀ ௦ܼ
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Où n est la normale sortante à l’interface du volume de contrôle. La discrétisation spatiale

nécessite de connaitre les équations du flux (݂߶), c’est à dire les valeurs de flux sortant ߶ ou de son

gradient sur chaque face du volume de contrôle. Chaque type de flux discrétisé est approximé à

l’aide des schémas numériques basé sur une méthode de volumes finis pour les flux différentiels, ou

sur des interpolations polynomiales d’ordre 1 ou 2 pour les flux scalaires. Pour illustrer les schémas

de discrétisation, nous prendrons l’exemple du maillage 1D de la Figure III.8.

Fig.III.8. Maillage une seule dimension 1D.

b- Le terme source

L’intégration du terme source (terme (S) de l’équation (III.2)) sur tout le volume de contrôle

est approchée comme suit:

௣ܵ
∅ = න ∅ܸܵ݀ ≈ ∅ܵ,௉

௏

∆ܸ (III. 9)

Pour un maillage structuré, le calcul du volume mérite une certaine attention, et devient

indispensable :

∆ܸ =
1

2
[(ܴ௡௘ − ܴ௦௪ )( ௡ܼ௪ − ௦ܼ௘) − ( ௡ܼ௘ − ௦ܼ௪ )(ܴ௡௪ − ܴ௦௘)] (III. 10)

Le terme de pression dans l’équation de mouvement, peuvent être traités comme des forces

conservatives sur la force du volume de contrôle, ou comme des forces non conservatives. Dans le

premier cas, on a :

∅௉
௉ = −න ௜ܲ.݊݀ܵ≈ ෍ ௖ܲ

௖ௌ
௖ܵ
௫ (III. 11)

Dans le second cas, on obtient :

∅௉
௉ = −න

߲ܲ

߲ܴ௏

ܸ݀ ≈ −(
߲ܲ

߲ܴ
)௉ܸ݀ (III. 12)

III.3 Procédure de résolution

III.3.1 Choix de la méthode de couplage Pression -Vitesse

Les trois grandeurs physiques considérées comme inconnues sont les vitesses, la pression et la

température. Le système d'équation algébrique linéaires et discrétisée est résolue par l’algorithme

SIMPLE (Semi-Implicite Method Pressure-Linked Equation) développé par Patankar [62]; ou

W EWW P EE

ww w e ee

ܴௐ ܴ௪ ܴ௉ ܴ௘ ܴா

ܴ
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guide de l'utilisateur Fluent pour plus de détails [61]), pour pouvoir mettre à jour les valeurs des

variables dépendantes.

Dans les équations de conservation de la quantité de mouvement, le membre de gauche se

trouve la en présence de la pression, généralement sous forme de gradient, qui apparait comme

terme source et rend la résolution de celles-ci beaucoup plus compliquée, pour la principale cause

est que cette pression est inconnue et considéré comme l'une des variables du problème. Pour

contourner ce problème, un maillage de calcul dit décaler est proposé et adopté pour définir les

vitesses, (Figure III.9). L’idée générale de cet algorithme, tel que "SIMPLE", est de résoudre ce lien

par un processus itératif ou faire un couplage entre la pression et la vitesse. La famille des

algorithmes "SIMPLE" est essentiellement une procédure de corriger petit à petit la pression sur le

"maillage décalée" ainsi que les composantes de la vitesse afin que ces variables vérifient les

équations de conservation de la quantité de mouvement. "FLUENT" propose trois méthodes pour le

couplage pression-vitesse (seulement avec la formulation "isolé") :

 Les deux méthodes, très similaire l’une de l’autre, sont la méthode "SIMPLE" (Semi

Implicit Method for a Pressure Linked Equations) et la méthode "SIMPLEC" (SIMPLE

Consistent). Cette dernière méthode se différencie de la première par le fait qu'on peut lui

affecter un facteur de relaxation (correction) de pression proche de 1, ceci permet une

convergence plus rapide dans la plupart des cas, mais peut conduire à des instabilités de la

solution.

 L’algorithme "PISO" (Pressure Implicit with Spliting of Opérators): Cet algorithme fait

partie des algorithmes de la famille "SIMPLE", qui introduit deux corrections

supplémentaires au lieu d’une seule. Elle est recommandée pour les calculs non itératifs des

écoulements non stationnaires et compressibles.

Fig.III.9. Maillage décalé du volume de contrôle pour les deux vitesses

dans les deux directions séparées.

Z

N

P

S

ௌܸ

ேܸ

a) Maillage décalé ver le haut

par la vitesse V

b) Maillage décalé ver la droite

par la vitesse U

REPW ܷௐ ܷா
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III.3.2 Algorithme SIMPLE

III.3.2 Algorithme SIMPLE

Cet algorithme SIMPLE (Semi-Implicit Method for Pressure-Linked Equation) a été proposé

par Patankar [62]. Il consiste dans son principe, à traiter le couplage des équations de conservation

discrétisées et calculer le champ de vitesse en fonction d'un champ de pression donnée. Lorsque ce

dernier est estimé, les composantes des deux vitesses obtenues ne satisfont pas nécessairement

l'équation de continuité. Une correction de la pression est alors déterminée de façon à assurer la

conservation de la masse et cela mène à une correction de la vitesse. On recherche ensuite une

relation explicite entre la vitesse et la pression qui reportée dans l'équation de continuité fournit une

équation permettant de calculer la pression.

Il est à noter que les équations de continuité et la conservation de quantité de mouvement sont

résolues de manière séquentielle, dans lequel l'équation de continuité apparaît comme une équation

de correction de la pression bien que la pression ne semble pas explicitement dans l'équation de

continuité pour les écoulements incompressibles (à savoir la méthode SIMPLE). La procédure

numérique de la méthode SIMPLE est illustrée dans la figure III.10.

Fig.III.10. Organigramme de la méthode simple.

En connaissant le champ de pression ܲ , l'intégration des deux équations de quantité de

mouvement sur les volumes de contrôles des figures ci-dessus donne le système d'équations suivant:

൜ ௘ܷܽ௘ = ௘ܽ௘ܷ௘௘ + ௪ܷܽ௪ + ௡ܽ௘ܷ௡௘ + ௦ܽ௘ܷ௦௘ + ௨ܾ + ( ௉ܲ − ாܲ) ௘ܵ

௡ܷܽ௡ = ௡ܽ௡ܷ௡௡ + ௦ܷܽ ௦+ ௡ܽ௘ܷ௡௘ + ௡ܽ௪ܷ௡௪ + ௩ܾ + ( ௉ܲ − ேܲ ) ௡ܵ

�(III. 13)

Stop

Résoudre l'équation de correction de pression

Résoudre l'équation de l'énergie

Résoudre l'équation de quantité de mouvement

Mettre à jour les propriétés

Convergence
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Avec ௘ܵ et ௡ܵ les surface sur lesquelles agissent les différences de pression ( ௉ܲ − ாܲ) et

( ௉ܲ − ேܲ ) sur le volume de contrôle de la vitesse ܷ et ( ௨ܾ , ௩ܾ) contient tous les termes sources de

l’équation.

On peut aussi s’écrire ceci sous la forme condensée classique :

൜ ௘ܷܽ௘ = ∑ ௠ܽ ܷ௠௠ + ( ௉ܲ − ாܲ) ௘ܵ + ௎ܤ

௡ܽ ௡ܸ = ∑ ௠ܽ ௠ܸ௠ + ( ௉ܲ − ேܲ ) ௡ܵ + ௏ܤ
� (III.14)

Le principe de l’algorithme SIMPLE consiste à démarrer à partir d’un champ de pression

estimé ܲ∗, au départ ou à l’itération précédente et d’en déduire un champ de vitesse ܷᇱet ܸᇱà l’aide

des relations (III.18) on a donc :

൜ ௘ܷܽ௘
∗ = ∑ ௠ܽ ܷ௠

∗
௠ + ( ௉ܲ

∗ − ாܲ
∗) ௘ܵ + ௎ܾ

௡ܽ ௡ܸ
∗ = ∑ ௠ܽ ௠ܸ

∗
௠ + ( ௉ܲ

∗ − ேܲ
∗ ) ௡ܵ + ௏ܾ

� (III.15)

Soit ܲ∗ un champ de pression estimé et ܷ∗ , ܸ∗ les solutions du système (III.13)-(III.16)

obtenues pour ܲ = ܲ∗. On définit alors une correction ܲᇱdu champ ܲ à une modification ܷᇱet ܸᇱ

des champs ܷ∗, ܸ∗en posant:

൝
ܲ = ܲ∗+ܲᇱ

ܷ = ܷ∗+ܷᇱ

ܸ = ܸ∗ + ܸᇱ
� (III.16)

En remplaçant ܷ et ܸ par leur expression dans les équations (III.14) et (III.15) et en tenant

compte des relations entre ܷ∗, ܸ∗et ܲ∗on obtient:

⎩
⎨

⎧ ௘ܷܽ௘
ᇱ= ෍ ௠ܽ ܷ௠

ᇱ + ( ௉ܲ
ᇱ− ாܲ

ᇱ) ௘ܵ + ௨ܤ

௡ܽ ௡ܸ
ᇱ= ෍ ௠ܽ ௠ܸ

ᇱ

௠

+ ( ௉ܲ
ᇱ− ேܲ

ᇱ) ௡ܵ + ௩ܤ

� (III. 17)

L'algorithme SIMPLE est fondé sur une approximation dans laquelle on néglige les termes

∑ ௠ܽ ܷ௠
ᇱ et∑ ௠ܽ ௠ܸ

ᇱ pour simplifier l’équation (III.17), afin d'établir une relation explicite entre les

corrections de vitesse et la correction de pression.

൜
ܷ௘
ᇱ= )௘ܦ ௉ܲ

ᇱ− ாܲ
ᇱ)

௡ܸ
ᇱ= )௡ܦ ௉ܲ

ᇱ− ேܲ
ᇱ)
� (III. 18)

Des expressions similaires sont bien sur obtenues pour ܷ௪ et ௦ܸ

Ainsi, d’après l’équation (III.18) la correction des vitesses ܷ et ܸ se réduit à:

൜
ܷ௘ = ܷ௘

ᇱ+ )௘ܦ ௉ܲ
ᇱ− ாܲ

ᇱ)

௡ܸ = ௡ܸ
ᇱ+ )௡ܦ ௉ܲ

ᇱ− ாܲ
ᇱ)
� (III.19)

Ces expressions sont ensuite reportées dans l'équation de continuité pour obtenir l'équation de

correction de la pression.

Notant que la discrétisation de l'équation de continuité est écrite sous la forme générale

suivante:

௪(ܣܷܲ) − ௘(ܣܷܲ) + −௦(ܣܷܲ) ௡(ܣܷܲ) = 0 (III.20)
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ߩ ௘ܵܦ௘( ௉ܲ
ᇱ− ாܲ

ᇱ) − ߩ ௪ܵܦ௪ ( ௐܲ
ᇱ − ௉ܲ

ᇱ) + ߩ ௡ܵܦ௡( ௉ܲ
ᇱ− ேܲ

ᇱ) − ߩ ௦ܵܦ௦( ௌܲ
ᇱ− ௉ܲ

ᇱ)

= ݉ ௪ − ݉ ௘ + ݉ ௦− ݉ ௡ (III.21)

En regroupant les différents termes dans l'équation ci-dessus, on obtient une équation en ܲᇱ

qui s'écrit:

௉ܾ ௉ܲ
ᇱ+ ாܾ ாܲ

ᇱ+ ௐܾ ௐܲ
ᇱ + ேܾ ேܲ

ᇱ + ௌܾ ௌܲ
ᇱ= ܿ (III.22)

Avec :

ாܾ = ߩ ௘ܵܦ௘ ; ௐܾ = ߩ ௪ܵܦ௪ ; ேܾ = ߩ ௡ܵܦ௡; ௌܾ = ߩ ௦ܵܦ௦ et ௉ܾ = ாܾ − ௐܾ + ேܾ − ௦ܾ

ܿ= ݉ ௪ − ݉ ௘ + ݉ ௦− ݉ ௡

L'ensemble des calculs qui interviennent dans l'algorithme SIMPLE peut se résumer par les

étapes suivantes:

Définition du maillage principal et décalé, et des conditions aux limites ;

Donner un champ de pression estimé ܲ∗;

Calculer les composantes intermédiaires de la vitesse ܷ∗ et ܸ∗ en résolvant les équations de

conservation de quantité de mouvement;

Calculer la correction de pression en résolvant l'équation (III.16);

Calculer le champ de pression ܲ en additionnant ܲᇱà ܲ∗;

Calculer de nouvelles composantes de la vitesse ܷ et ܸ à l'aide des équations (III.19);

Résoudre l'équation discrétisée pour la température;

Poser ܲ∗ = ܲ et reprendre l'exécution à partir de l'étape 4 jusqu'à ce que la convergence soit

réalisée.

III.3.3 Résolutions des systèmes d’équations

Dans la présente résolution numérique utilisant Fluent 6.2.16, la somme des résidus de chaque

équation est choisie comme critère de convergence pour contrôler les itérations; qui est à la fin de

chaque itération, la somme des résidus conservés des variables est calculée et comparée avec

l’ensemble de critère de convergence. Les itérations se poursuivront jusqu'à ce que la somme de

résidus descende en dessous du critère de convergence choisie.

L'équation de conservation pour une quantité générale ∅ à un volume V, après la

discrétisation (voir les équations (III.1) à (III.2)), est écrite ci-dessous,

௉ܽ∅௉ = ෍ ௡ܽ௕

௡௕

∅௡௕ + ܾ (III. 23)

III.3.4 Critère de convergence

Pour étudier la convergence d’un calcule numérique, il faudra alors définir des critères de

convergence pour contrôler le processus d'itération. La sélection d'un critère de convergence

appropriée est cruciale pour un processus d'itération. La pertinence d'un critère de convergence est

mesurée par deux facteurs: la précision de la convergence et de la vitesse.
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Le premier facteur joue un rôle important dans les calculs numériques. En effet, les erreurs

numériques à partir des pas de temps précédents peuvent être accumulées dans les suivantes. Si le

critère de convergence est inapproprié, la solution numérique pourrait écarter le flux physique réel.

Par conséquent, le résiduelle ܴ∅ peut être définie comme le déséquilibre dans l'équation (III.25) a

résumé sur toutes les surfaces de calcul,

ܴ∅ =
∑ |∑ ௡ܽ௕௡௕ ∅௡௕ + ܾ− ௉ܽ∅௉|௉

∑ | ௉ܽ∅௉|௉
(III. 24)

Pour les équations de mouvement et d'énergie, ∅ est remplacé par ܷ,ܸ ou ܶ respectivement.

Pour l'équation de continuité, le résidu est définie par :

ܴ∅: Est la somme absolue des résidus correspondant à la variable ∅ ;

III.3.5 Choix du schéma d'interpolation de la pression

Avec le code Fluent, plusieurs schémas d’interpolation sont disponibles pour calculer la

pression aux faces, il suffit de choisir parmi les options suivantes :

Le schéma par défaut "Standard"; précision réduite pour les écoulements présentant de forts

gradient de pression normaux à la surface près des frontières.

Le schéma force de volume pondéré "Body-Force-Weighted" à utiliser pour les écoulements

quand les forces de gravités sont importantes (ex. convection naturelle à nombre de

Rayleigh plus élevé ou les écoulements fortement swirlés).

Le schéma "PRESTO" (Pressure Staggering Option): à utiliser pour les écoulements

fortement swirlés, les écoulements dans un milieu poreux ou impliquant des domaines

fortement courbés.

Le schéma au second ordre à utiliser pour les écoulements compressibles ; ne peut pas être

utilisé dans le milieu poreux. Ainsi utiliser pour améliorer la précision en écoulements

incompressibles.

Le schéma linéaire "Linear" à utiliser quand les autres options ont des difficultés de

convergence ou des comportements non-physiques.

III.3.6 Schémas numériques de discrétisation

Dans cette section on présente plusieurs schémas numériques du phénomène de transfert de

chaleur qui sont disponibles dans le code "FLUENT". Ainsi des cellules doivent êtres interpolées

aux faces du volume de contrôle en utilisant des schémas d’interpolation de différents ordres de

précision. Ils sont représentés dans la figure III. 11.



64

Fig.III.11. Schémas de discrétisation.

Les termes convectifs des équations gouvernantes sont discrétisés à l’aide de ces schémas

numériques, et pour plus de précision le schéma second ordre est automatiquement choisi pour

discrétisé les termes visqueux [65].

III.3.6.1 Schema centre (Central Differencing Scheme: CDS)

Ce schéma à été utilisé pour évaluer le flux convectif de chaque interface du volume de

contrôle, la variation de la variable ∅e entre deux nœuds adjacent à été établie par interpolions

linéaire. Les termes convectifs des variables généralisées ∅ sont calculés à l’aide d’une technique

d’interpolation suivante:

∅ୣ = ா∅ߙ + (1 − ௉∅(ߙ (III. 25)

Avec ߙ le coefficient d’interpolation linéaire :

ߙ =
௘ݔ − ௉ݔ
ாݔ − ௉ݔ

(III. 26)

Dans le cas d’un flux différentiel, on utilise le schéma de discrétisation de la méthode des

volumes finis.

A l’aide d’un développement de Taylor d’une fonction ,݂ on peut écrire un schéma d’ordre 2 pour

݂ᇱ:

݂ᇱ(ݔ) =
+ݔ݂) ℎ) − −ݔ݂) ℎ)

2ℎ
(III. 27)

Si on applique le calcul du gradient de ∅, on obtient alors:

߲߶

ݔ߲
|௘ =

߶௘ − ߶௉
߶ா − ߶௉

(III. 28)

Schéma QUICK

Hybride

Schéma UpwindSchéma centré

Schéma
Power Law

Schémas de

discrétisation
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Remarque :

Dans le code de calcul La discrétisation des gradients on utilise une technique basée sur un

schéma centré.

III.3.6.2 Schema Upwind (Upwind Differencing Schema: UDS)

Dans ce schéma la valeur de ∅௘ est remplacée par celle en amont de l’interface de volume de

contrôle et il est appliqué pour les écoulements à dominance convective:

∅௘ = ቐ
∅௉ si .ሬ⃗ݑ) ሬ⃗݊)௘ > 0

∅ா si .ሬ⃗ݑ) ሬ⃗݊)௘ < 0

� (III.29)

III.3.6.3 Schéma hybride

Son comportement est déterminé par l’intensité du nombre de Péclet. Ainsi, il donne une

bonne approximation polynomiale de la solution exacte. Celui-ci exprime en ordre de grandeur le

rapport entre le terme convectif et le terme diffusif:

௘ܲ =
ܨ

ܦ
=
Δx ݑߩ

Γ∅ 
(III. 30)

Dans le cas ou ௘ܲ ≤ 2, le schéma centré est utilisé;

Si ௘ܲ >2, le schéma upwind est utilisé.

III.3.6.4 Schéma en loi de puissance (Power law scheme)

Ce schéma de discrétisation est similaire au schéma de différenciation hybride, mais plus

précis et produit de meilleurs résultats.

⎩
⎪
⎪
⎨

⎪
⎪
ݎݑ݋ܲ⎧ ௘ܲ < −10,                      

ாܽ

ாܦ
= − ௘ܲ

−  ݎݑ݋ܲ 10 ≤ ௘ܲ < 0,
ாܽ

ாܦ
= (1 + 0.1 ௘ܲ)ହ − ௘ܲ

0  ݎݑ݋ܲ ≤ ௘ܲ < 10
ாܽ

ாܦ
= (1 − 0.1 ௘ܲ)ହ

ݎݑ݋ܲ ௘ܲ > 10
ாܽ

ாܦ
= 0

�(III. 31)

L'équation de discrétisation de ce schéma s’écrit :

௣ܽ∅௣ = ாܽ∅ா + ௐܽ ∅ௐ + ேܽ∅ே + ௌܽ∅ௌ + ܾ

௣ܽ = ாܽ + ௐܽ + ேܽ + ௌܽ − ௣ܵ∆ܴ∆ ;ܼܾ= ௖ܵ∆ܴ∆ܼ

Avec :

⎩
⎪
⎨

⎪
⎧ ாܽ = ாܦ ,0]ݔܽ݉ (1 − 0.1| ௘ܲ|)ହ] + ,ாܨ−]ݔܽ݉ 0]

ௐܽ = ௐܦ ,0]ݔܽ݉ (1 − 0.1| ௘ܲ|)ହ] + ௐܨ]ݔܽ݉ , 0]

ேܽ = ேܦ ,0]ݔܽ݉ (1 − 0.1| ௘ܲ|)ହ] + ேܨ−]ݔܽ݉ , 0]

ௌܽ = ,0]ݔௌ݉ܽܦ (1 − 0.1| ௘ܲ|)ହ] + ,ௌܨ]ݔܽ݉ 0]

(III. 32)�
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III.3.6.5 Schéma Quick (Quadratic Upstream Interpolation for Convective Kinematics)

Dans ce schéma, on utilise trois nœuds en amont pour évaluer la variable ߶௘ par une

interpolation de forme quadratique pondérée à une valeur nominale de la cellule. Cette technique est

largement utilisée dans le domaine du phénomène de convection :

߶௘ = ߶ி + ଵ(߶ிிߙ − ߶ி) + ଶ(߶ிߙ − ߶஻) (III. 33)

Les coefficients de l'interpolation ଵߙ et ଶߙ dépendent du sens de ݑ .݊ et sont alors donnés par

:

ଵߙ =
௘ݔ) − ௘ݔ)(ிݔ − (ிிݔ

஻ݔ) − ஻ݔ)(ிݔ − (ிிݔ
(III. 34)

ଶߙ =
௘ݔ) − ஻ݔ)(ிݔ − (௘ݔ

ிݔ) − ஻ݔ)(ிிݔ − (ிிݔ
(III. 35)

Dans le cas ݑ .݊> 0, on a :

߶௘ = ߶௉ +
௘ݔ) − ௘ݔ)(௉ݔ − (ாݔ

ௐݔ) − ௐݔ)(௉ݔ − (ாݔ
(߶ௐ − ߶௉) +

௘ݔ) − ௐݔ)(௉ݔ − (௘ݔ

௉ݔ) − ௐݔ)(ாݔ − (ாݔ
(߶௉ − ߶ா) (III. 36)

Pour notre travail, les schémas de discrétisation utilisés sont résumés comme suit :

Tableau III.5. Schémas de discrétisation utilisés.

Pression Standard

Energie Second ordre Upwind

Quantité de mouvement Second ordre Upwind

Couplage vitesse-pression Simplec-Simple

III.3.7 Choix des facteurs de relaxation

L'itération se termine jusqu'à ce que les critères de convergence soient remplis. L'erreur de

troncature ici est de second ordre par rapport à l'étape suivante.

En raison de la non-linéarité des équations, il est nécessaire de contrôler le changement de ∅

lors de l'itération. Ceci est généralement réalisé par le facteur de sous-relaxation, ce qui réduit la

variation de  ∅ au moyen d'un facteur de sous-relaxation. Dans une forme simple, la valeur

actualisée de φ sur une surface est calculée à partir de l’ancien valeur de ∅௢௟ௗ, le calcule change ∆∅

et par un facteur sous-relaxation ௥commeߙ suit,

∅ =  ∅௢௟ௗ + .௥ ∆∅                                                                                                                                    (IIIߙ 37)

Les facteurs de relaxation utilisés pour accélérer la convergence sont présentés dans le tableau

III.6.
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Tableau III.6. Paramètres de dans – relaxation pour notre problème.

Variables Facteurs de relaxation

Pression 0.7

Densité 1

Force de volume 1

Quantité de mouvement 0.7

Energie 0.9

III.4 Résolution par Fluent

III.4.1 Présentation du code de calcul

Le code de calcul CFD dans la présente étude est commercialisé par le groupe FLUENT. Ce

groupe est actuellement l’un des pôles de compétence les plus importants en mécanique fluides

numérique. Il offre la possibilité d'utiliser différents modèles physiques tels que incompressible ou

compressible, non visqueux ou visqueux, laminaire ou turbulent, etc. Cette capacité permet pour

modéliser des écoulements autour des objets simples et complexes. Ce solveur offre une place de

plus en plus une large gamme de modèles physiques rigoureuses qui ont été validées contre les

applications à l'échelle industrielle, afin que nous puissions de simuler les conditions imposés avec

précision, y compris les écoulements diphasiques et réactifs, machines tournantes, de la turbulence,

rayonnement. Le solveur Fluent a prouvé à maintes des reprises pour être rapide et fiable pour une

large gamme d'applications CFD.

Ce code est composé, comme tout logiciel de type CFD, de trois élément clés qui sont : le pré

processeur, le solveur et le post processeur, et qui sont détaillés ci-dessous :

II.4.2 Le préprocesseur GAMBIT

Le GAMBIT (Geometry And Mesh Building Intelligent Toolkit) est un logiciel de DAO

(Dessin Assisté par Ordinateur) et de génération de maillage. En plus est un préprocesseur pour

l'analyse de l'ingénierie. Avec des outils avancés étroitement intégrée à une interface puissante,

flexible et facile à utiliser pour créer des géométries maillées. À partir de ce logiciel en peut gagnant

considérablement le temps de prétraitement pour des nombreuses applications. Ainsi des modèles

géométriques très compliquées peuvent être construits directement dans le modeleur GAMBIT, il a

une opportunité de générer différents types de maillage structurés et non-structurés, ou une

combinaison des deux types de maillage, ou hybrides. Le maillage structuré généralement est

génère en plusieurs formes quadrilatérales en deux dimensions 2D et hexaédriques en trois

dimensions 3D. Ainsi, il est possible d'importer des géométries crées avec d'autres logiciels CAD /

CAE sont rapidement convertis en domaines d’écoulement appropriés.
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II.4.3 Le solveur Fluent 6.3.26

Le solveur du code CFD Fluent à pour but de simuler des écoulements de fluide dans

différents phénomènes physiques avec la spécification des conditions aux limites. Sur la base de

quelques types de solveurs le code Fluent a une grande capacité de modéliser plusieurs phénomènes

physiques dans un large éventail de domaine d’application industrielle. Ce solveur est basé

principalement sur la méthode des volumes finis dans la façon dont ils intègrent les équations

d'écoulement des fluides. Il permet de choisir le processus itératif, en proposant plusieurs schémas

numériques pour la discrétisation spatial et temporelle, et pour le couplage de vitesse et de pression.

II.4.4 Le post-processeur

Le post-processeur permet de fournir des modèles physiques sur les différentes formes de

maillage, en apportant les avantages de la configuration plus facile pour traiter les problèmes

physiques avec une plus grande précision en utilisant une solution d'adaptation de maillages. En

raison de la popularité accrue des postes de travail d'ingénierie, qui a beaucoup de capacités

graphiques exceptionnelles, le CFD est désormais équipé par des outils polyvalents de visualisation

de données. Ceux-ci inclus des avantages majeurs dans le domaine de la modélisation numérique

des écoulements offrant des améliorations de processus importants qui ont le potentiel d'améliorer

considérablement les opérations de poste de traitement. Des prévisions de champs d'écoulement de

fluide (pression, vitesse, température…..) au sein des configurations géométriques tels que les

lignes de courants et isothermes sont cruciales pour le fonctionnement de la plupart des applications

physique.

- Validation

Après avoir présenté dans le chapitre précédent les principes de l’utilisation du logiciel

"Fluent", dans ce chapitre nous allons tester le codage “Fluent” sur des travaux en écoulements de

convection naturelle dans un espace annulaire vertical. Ce test nous permet de coder notre modèle

mathématique.

Donc, dans un premier temps, nous allons confronter notre code de calcul en modélisant le

transfert thermique par convection naturelle à un travail de référence. Nous avons choisi pour cela

l’écoulement de convection naturelle au sein d’une cavité cylindrique annulaire verticale avec des

températures imposées sur deux parois verticales parallèles, les autres parois sont adiabatiques. La

comparaison de ces résultats obtenus nous confirmera l’exactitude des résultats obtenus par le

logiciel “Fluent”.

Le problème consiste à résoudre un écoulement de convection naturelle d’un fluide en

coordonnées cylindriques bidimensionnelles. Le mailleur “Gambit” nous donne un maillage

régulier et raffiné au niveau les parois actives verticales comme représenté sur la figure III.12.
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Fig.III.12. Maillage généré au niveau les parois actives verticales.

a) Cas d'une cavité rectangulaire

La validation des résultats en régime stationnaire est ici fondée sur la comparaison du nombre

de Nusselt moyen avec les solutions proposées respectivement par De vahl davis & al. [8], Kumar

& al. [13] pour l'air (Pr=0.71) en cavité carrée. Pour simuler une cavité carrée nous avons fait

tendre le rapport des rayons vers 1 (K=1).

Tableau III.7. Comparaison du nombre de Nusselt moyen pour

la convection naturelle thermique dans une cavité carrée pour Pr=0.71.

b) Cas d’une cavité annulaire

Nous avons également testé notre code de calcul sur des cavités annulaires en comparant nos

résultats à ceux de Kumar & al. [13] et De vahl davis & al. [8] dans le cas d'un écoulement de

convection naturelle thermique pure.

Nombre de Rayleigh Présent travail Kumar & al.

[13]

De vahl davis & al.

[8]

103 1.112 1.115 1.118

104 2.222 2.250 2.243

105 4.534 4.569 4.519



70

Tableau III.8. Les valeurs du nombre de Nusselt global au niveau de la paroi isotherme

Pour le rapport de forme Ar=10 et K=2, .90°=ߜ

III.5 Conclusion

Nous avons présenté les méthodes numériques qui nous ont servis pour traiter le problème de

la convection naturelle et mixte au sein d’un écoulement incompressible laminaire. Le code de

calcul est fondé sur le logiciel Fluent associé au module du phénomène de transfert de chaleur qui

est basé sur la méthode des volumes finis. Nous avons validé le code complet en traitant des

problèmes en convection naturelle pur pour différentes configurations.

Nombre de Rayleigh Présent travail Kumar & al.

[13]

De vahl davis & al.

[8]

104 2.343 2.355 2.33

5104 3.755 3.718 3.758

105 4.564 4.558 4.568
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Chapitre IV

Résultats et Discussions
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IV.1 Effet du nombre de Rayleigh sur la convection naturelle dans une cavité conique

annulaire

L’objectif principal de ce chapitre est d’examiner l’effet des paramètres géométrique et

physique pour le modèle physique considéré. Dans ce modèle, les calculs sont effectués dans un

espace conique annulaire vertical imposant des températures constantes différentes sur les parois

inclinées. Cependant, ces résultats doivent être connus à des différents paramètres contrôlant ce

problème de transfert de chaleur par convection naturelle tel que le nombre de Rayleigh et les

rapports de forme de l’espace annulaire. En plus, des simulations numériques sont effectuées pour

analyser le comportement dynamique et thermique au sein du fluide. Plusieurs résultats ont été

obtenus à partir de cette étude.

IV.1.1 Domaine d'étude

Nous nous proposons d'étudier les écoulements de fluide par convection naturelle dans une

cavité conique annulaire verticale. Cette étude a pour but la compréhension du comportement

thermique dans ce type de cavité. Vu le grand nombre de paramètres, il nous a semblé préférable de

fixer quelques uns.

IV.1.1.1 Choix des principaux paramètres de la configuration

Dans la majorité de nos calculs, nous avons considéré le cas d'un fluide à un nombre de

Prandtl égal à 0,71 tel que l'air. Ce choix est motivé par le fait qu'on peut rencontrer dans les

applications similaires tel que les cheminés solaire, les cheminés d'évacuation des gaz brulé et des

tours de refroidissement. La plupart des travaux expérimentaux et numériques utilisent

essentiellement des cavités annulaires cylindriques dans lesquelles ce type de géométrie a une

grande importance dans le domaine du transfert de chaleur [8,13]. Pendant notre étude

bibliographique nous avons constaté l'absence d'étude de la convection naturelle dans des cavités

conique annulaire. Ce type de cavité correspondant à toute une classe de problèmes non abordés

dans la littérature, tant de façon expérimentale et numérique, en convection naturelle. Nous

analysons l’effet du nombre de Rayleigh sur le transfert thermique, qui correspond, comme nous le

verrons par la suite, à des configurations typiques d'écoulement.

IV.1.1.2 Présentation des objectifs

Dans le cadre de cette étude en régime permanent, nous avons fixé le rapport de forme Ar, le

rapport de rayon K ainsi que l’angle d’inclinaison ߜ et nous avons fait varier le nombre de Rayleigh

de 103 à 106. Cela va nous permettre d'étudier numériquement l'influence des forces de flottabilité

(Archimède) sur la convection naturelle dans une cavité conique annulaire verticale. Nous

chercherons principalement à discuter l'effet du rapport de forme de l’espace annulaire sur les
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caractéristiques de l'écoulement, en considérant plusieurs valeurs du rapport de forme allant de 1 à

3. Mais avant cela il va falloir étudier l’indépendance du maillage.

IV.1.2 Sensibilité du maillage

Pour obtenir des résultats fiables il est nécessaire d’étudier de très prés des parois

l’écoulement thermique au niveau des couches limites pour cela il faut utiliser un maillage

irrégulier très raffiné au niveau des parois. Mais évidement il faut trouver un compromis entre le

type de maillage et le nombre de nœud pour optimiser le temps de calcul. Nous avons testé

différents maillages plus raffinés près des parois de l’espace annulaire illustré sur la figure IV. 1.

Le tableau IV.1 présente l’effet de la taille du maillage sur le nombre de Nusselt moyen. Nous

remarquons qu’au-delà de 3600 cellules le nombre de Nusselt moyen varie faiblement, donc nous

avons adopté ce maillage pour effectuer toutes les simulations numériques dans ce travail.

Fig. IV.1. Maillage irrégulier pour une cavité conique annulaire.

Tableau. IV.1. Résultats de maillage indépendant d’une étude de la convection naturelle

dans un espace conique annulaire à Ra=105, Ar=1 et K=2.

Maillage 1900 cellules 2800 cellules 3600 cellules 4200 cellules

തതതതܝۼ 0,852 0,807 0,782 0,780

IV.1.3 Résultats obtenus

Nous présentons dans un premier temps, des résultats pour des nombres de Rayleigh Ra

compris entre 103 et 106 pour un rapport de forme Ar=1. L'angle d'inclinaison et le nombre de

Prandtl Pr sont fixés respectivement à 45°=ߜ et Pr= 0,71. En suite pour étudier l’effet du rapport

de forme Ar nous fixerons un nombre de Rayleigh Ra=105.

IV.1.3.1 Effets du nombre de Rayleigh

Le paramètre principal qui gouverne l’écoulement convectif est le nombre de Rayleigh qui

représente le rapport entre les forces de flottabilité (poussée d’Archimède) et les forces de
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dissipation (viscosité et diffusivité thermique) d’où, il sera nécessaire d’interpréter les résultats

numériques obtenues lorsque les températures sont imposées sur les parois inclinées de la cavité

conique annulaire. Nous varions le nombre de Rayleigh entre 103 et 106 tout en restant en régime

laminaire. Nous nous limiterons donc dans ce paragraphe à mettre en évidence l’influence du

nombre de Rayleigh sur l'écoulement de fluide. Et nous discutons les premiers résultats obtenus

sous forme des profils de vitesses et de températures le long de l’axe vertical de la cavité.

Le gradient de température étant le moteur de la convection naturelle, le transfert de chaleur

affecte fortement le mouvement du fluide. Les profils de température au milieu de la cavité, sont

tracés sur la figure IV.2. Ils montrent que lorsque le nombre de Rayleigh est faible Ra=103 les

forces de flottabilité ne sont pas assez importantes par apport aux forces de viscosité pour

provoquer le mouvement des particules du fluide, et le transfert de chaleur reste essentiellement

conductif. Lorsque le nombre de Rayleigh augmente Ra = 5 104 le gradient de température devient

plus intense, ce qui induit une légère prédominance de la convection et crée une cellule au centre de

l’espace annulaire. Les configurations d'écoulement indiquent les zones où la convection favorise le

transfert de chaleur. Ceci nous permet de définir un nombre de Rayleigh critique à partir duquel on

passe d’un régime conductif vers un régime convectif.

Lorsque le nombre de Rayleigh Ra = 105, le gradient de température horizontal augmente et

donne naissance à un écoulement monocellulaire formé à l'intérieur de la cavité et qui augmente le

taux de transfert de chaleur avec l’apparition de zones de fluide immobiles où les angles formés par

les parois inclinées et horizontal (les parois adiabatiques et isothermes) sont aigues. Dans le régime

convectif, il existe un mouvement du fluide rotationnel, ce qui accélère les particules du fluide

et améliore nettement le transfert de chaleur.

Lorsque le nombre de Rayleigh devient plus important Ra=106, le phénomène de convection

s’accélère à cause des forces de flottabilité qui s’intensifient suite à l’augmentation de la différence

de température entre les deux parois incliné chaude et froide. Cette situation se traduit par un

écoulement convectif ascendant qui permet de maintenir le centre de la cavité prés de la paroi

chaude incliné du cône intérieur, et le gradient de température dans le milieu de la cavité

pratiquement a été trouvé à peu près égal à zéro. On observe des couches limites bien formées en

raison d’un transfert convectif du à la présence d’un écoulement laminaire. Ainsi la chaleur

transférée à travers le milieu est négligeable.

L'effet du nombre de Rayleigh sur le champ de vitesse est mis en évidence en observant les

profils de vitesses axiales V, suivant la direction horizontale de l’espace annulaire à Z=0,75 (Figure

IV.3). Pour un régime laminaire nous avons fait varier e nombre de Rayleigh de 103 à 106. Les

autres paramètres géométriques ont été fixé à Ar=1, K=2 et .45°=ߜ Comme, il a été constaté sur la

distribution de température, les profils des vitesses nous confirment une prédominance du régime

conductif pour des nombres de Rayleigh faibles (Ra≤104). Les vitesses des particules fluides sont
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presque nulles et le fluide est quasiment immobile; donc le transfert de chaleur entre les deux parois

isothermes s’effectue uniquement par conduction thermique. Par contre, lorsque le nombre de

Rayleigh varie entre 5 104 et 105, les particules fluides se mettent en mouvement entrainées par les

forces de flottabilité qui ont pu dominer les forces visqueuses lorsque le nombre de Rayleigh a

augmenté. A partir des profils de vitesses verticales de la figure IV.3, nous constatons que

l’écoulement présente un courant intense prés des parois isothermes inclinés, et le fluide subit une

rotation dans le sens horaire. Ces observations sont plus marquées pour le nombre de Rayleigh

égale à 106, on constate que la vitesse est plus élevée et plus importante là où la couche limite est

plus mince. Dans ces conditions l'écoulement est plus accéléré le long des deux cônes intérieur et

extérieur. En fait, l’écoulement devient confiné prés les deux parois inclinées actives autour des

surfaces (cône intérieur et extérieur) créent des couches limites plus épaisses, de la paroi chaude

(0,666≤ R≤ 0,8325) et la paroi froide (1,1655≤ R≤ 1,332), respectivement.   

La figure IV.4 qui représente le nombre de Nusselt local le long la paroi chaude de la cavité

pour un rapport de forme Ar=1 et différent nombre de Rayleigh, nous permet d'analyser le transfert

de chaleur dans la cavité. Nous pouvons remarquer que l’échange de chaleur est maximum au

niveau de la paroi inclinée du cône interne parce que le gradient de température dans cette zone est

intense causé par une stratification thermique horizontale au milieu de la cavité.

Pour analyser les différentes structures de l'écoulement, nous avons fait varier le nombre de

Rayleigh de 103 à 106, pour un angle d’inclinaison fixé à δ=45°, un rapport de forme Ar=1 et un

rapport de rayon K=2. Cela nous a permis de mettre en évidence la transition d’écoulement à

régime conductif vers un écoulement à régime convectif. Effectivement, nous pouvons voir

nettement l'évolution des lignes de courant et des isothermes résultant du comportement dynamique

et thermique dans l’espace annulaire.

Les figures IV.5 (a, b, c et d) représentent les lignes de courant et les isothermes pour

différents nombres de Rayleigh. Lorsque le fluide est soumis aux forces de poussées d’Archimède

provoquées par la variation de la masse volumique du au gradient de température horizontale nous

observons des isothermes serrées prés des endroits de l'espace annulaire à angle obtus. Cela traduit

un transfert de chaleur intense avec une stagnation des particules fluides. Pour les faibles nombre de

Rayleigh, lorsque 103≤Ra≤104, (Figure IV.5a-b) les sollicitations thermiques sont assez faibles pour

pouvoir faire varier la densité du fluide et provoquer le mouvement des particules du fluide ou

l’écoulement reste confiné sur une faible épaisseur au voisinage des parois inclinées. Le transfert de

chaleur s’effectue alors uniquement par conduction thermique c’est pourquoi on observe une

stratification horizontale. Lorsque les forces de flottabilité commencent à devenir plus importantes

et au fur et à mesure que le nombre de Rayleigh augmente au-delà de 105, la convection naturelle

devient prédominante, et les isothermes s'orientent vers une stratification inclinée en diagonale,

serrées au niveau des parois actives prés des angles obtus.
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Cette tendance continue, jusqu'à la valeur du nombre de Rayleigh de 106. Pour ce nombre, les

lignes de courants montrent que le transfert de chaleur est dominé par un écoulement convectif

formant une structure multicellulaire donnant naissance presque à deux cellules, localisé au centre

de la cavité conique annulaire dominé par un mouvement ascendant prés de la paroi chaude où le

fluide reçoit un flux de chaleur et voit sa densité diminuée ce qui le rend plus léger par rapport aux

particules du fluide au centre qui sont presque immobile. Par contre prés de la paroi froide le fluide

se refroidie en perdant de la chaleur au profit de la paroi isotherme et devient plus lourd ce qui

favorise son écoulement descendant le long de cette paroi. Les isothermes se déforment en

présentant une stratification verticale avec des isothermes très serrés prés des parois inclinées. Cette

augmentation du nombre de Rayleigh favorise donc l’apparition d’une structure d’écoulement

multicellulaire (2 cellules) dominée par la convection naturelle.

Fig. IV.2. La variation du profil de la température avec la distance horizontale
pour un rapport de forme  Ar=1, K=2 et δ=45° à Z=0,75.

Fig. IV.3.La variation du profile de la vitesse Axiale avec la distance horizontale
pour rapport de forme  Ar=1, K=2 et δ=45° à Z=0,75.
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Fig. IV.4. La variation du nombre de Nusselt le long de la paroi chaude de la cavité
avec Pr=0,71, en fonction de la valeurs de Ra.

Fig. IV.5. Les lignes de courants et les isothermes pour rapport de forme
 Ar=1, K=2 et δ =45°.

b) Ra=104

c) Ra=105

d) Ra=106

a) Ra=103
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IV.1.3.2 Effets du rapport de forme

Dans cette partie nous allons étudier l'effet du rapport de forme sur le transfert thermique par

convection naturelle dans une cavité conique annulaire verticale. Nous analyserons les structures

d'écoulement du fluide, la distribution de la température et le nombre de Nusselt local sur les parois

actives pour différents rapport de forme Ar=1, 2 et 3.

Les valeurs du rapport de forme de l'espace annulaire Ar= 1, 2 et 3, correspondent

respectivement aux valeurs d’angle d’inclinaison 63°, 72° et 76° avec le rapport de rayon K=2.

Les figures IV.6 (a-b-c) montrent des lignes de courants et des isothermes pour les différentes

valeurs de facteurs de formes. Dans les trois cas, le régime convectif est dominant, avec la

formation d'une structure unicellulaire comprise entre deux couches limites près des parois inclinées

isothermes. Nous remarquons que la distribution de température dans l’espace annulaire concorde

avec la circulation du fluide représentée par les lignes de courant. Pour les trois cas (Figure IV.6.a,

b, c) La distribution de température montre le même comportement prés des parois avec un gradient

de température intense prés des angles obtus de la cavité, comme il a été interprété plus haut dans le

cas du rapport de forme K=2. Par contre, au milieu de la cavité, loin des parois, les isothermes

changent d'allure en fonction du rapport de forme en passant d'une stratification thermique en

diagonale pour les faibles valeurs de Ar (Ar=1) vers une stratification en forme de S renversé ().

Cette évolution des isothermes est du à l'accélération de l'écoulement prés des parois lorsque le

rapport de forme augmente, car la surface des parois isothermes augmentent en favorisant l'échange

de chaleur, ce qui explique l'augmentation du nombre de Nussselt pour des valeurs importantes de

rapport de forme (Figure IV.7). Pour Ar=3, nous remarquons qu'une grande zone au milieu de

l'espace annulaire est immobile suivant un allongement vertical ce qui favorise une stratification

thermique légèrement tordu comme le montre la figure IV.6 c. Par ailleurs, l’effet du rapport de

forme sur le transfert de chaleur est d’autant plus important lorsque le rapport de forme devient

élevé (figure IV.7). Effectivement, nous pouvons remarquer sur la figure IV.7, qui représente le

nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Rayleigh pour différentes valeurs de rapport de

forme, que le transfert de chaleur augmente avec l'augmentation du nombre de Rayleigh, ce qui est

évident; mais, il augmente également avec le rapport de forme. Cela, s'explique par les formes

allongées des cavités lorsque Ar>1 qui favorise un meilleur transfert thermique à cause de la surface

des parois actives (isothermes) qui est supérieure à celle des parois passives (adiabatiques).

On peut déduire que l'effet conjugué du rapport de forme et le nombre de Rayleigh favorise

conjointement le taux de transfert.
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Fig. IV.6. Les lignes de courants et les isothermes pour différentes rapport de forme
à Ra=105, K=2 et Ar =1, 2 et 3.

a) Ar=1

c) Ar=2

d) Ar=3
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Fig. IV.7. Le nombre de Nusselt moyen en fonction de rapport de forme
pour différent nombre de Rayleigh à K=2 et δ=63°, 71°et75°.

IV.1.3.3 Conclusion

Le présent travail nous a permis d'analyser numériquement le transfert de chaleur par la

convection naturelle en régime permanent dans un espace conique annulaire verticale remplie d’un

fluide Newtonien (air). Cette cavité a la particularité d’avoir des parois inclinées isothermes avec

différents rapports de forme et avec des conditions aux limites de type Dirichlet (température

constante).

Compte tenu de la discussion des résultats présentés, les principales conclusions suivantes ont

été déduites:

Pour des valeurs inférieures à un certain nombre de Rayleigh critique, nous avons observé

que le transfert de chaleur au sein de l’enceinte est dominé par un régime conductif, tandis

qu'au-delà de cette valeur le mode de transfert de chaleur est dominé par la convection

naturelle laminaire et apparait d’une manière plus claire pour des valeurs plus importantes du

nombre de Rayleigh.

Le nombre de Nusselt moyen varie avec le nombre de Rayleigh et le rapport de forme de la

cavité.

L’écoulement est assez faible lorsque le rapport de forme est faible car l'espace offert au

fluide est étroit pour permettre au fluide un déplacement libre. Au contraire, avec des rapports

de forme plus importants, l'espace de la cavité est plus spacieux, ce qui permet au fluide de se

déplacer plus librement et donc s'accélérer.



81

L’analyse de l’effet du rapport de forme sur la convection naturelle, nous à permis de définir

une structure unicellulaire qui voit sa forme s'allonger en s'accélérant lorsque le rapport de

forme augmente.

IV.2 Influence des paramètres géométriques sur le transfert de chaleur par convection

naturelle dans une cavité conique annulaire

IV.2 Effet de la géométrie de la cavité

Dans la partie précédente, nous avons considéré une cavité où la hauteur du cône intérieur est

égale à celle du cône extérieur. Pour étudier l’effet de la forme de l'espace annulaire sur le transfert

de chaleur, nous allons considérer une cavité conique verticale partiellement annulaire en variant les

paramètres géométriques Ar et X. Un fluide incompressible est contenu entre les deux cylindres

coniques verticaux de hauteurs différentes maintenus à des températures isothermes et deux parois

horizontales supposées adiabatiques. Les simulations sont effectuées pour le cas de l'air (Pr=0,71).

Les paramètres géométriques de la configuration étudiée sont le rapport de forme (1 ≤Ar≤ 2) et le

rapport de hauteur (0 ≤X≤ 1). L’étude est effectuée en fixant une seule valeur de Ra=106 pour un

rapport de rayon K=2 pour lesquels la convection naturelle est bien évidente. Le but est d’étudier le

développement des structures d’écoulement en fonction des paramètres géométriques.

Les principaux résultats obtenus seront en termes de structures d'écoulement, de distributions

de température. Des résultats concernant le taux de transfert de chaleur calculés sur les parois

isothermes du cône intérieure seront également présentés et discutés.

IV.2.1 Analyse de la sensibilité du maillage

Nous analysons dans cette section l’effet du maillage sur la sensibilité des solutions.

Considérant une cavité conique partiellement annulaire verticale avec les parois horizontales

adiabatiques et les parois inclinées verticales soumises à des températures constantes. Vu que le

transfert de chaleur s'effectue principalement à travers la couche limite thermique, et que cette

dernière est généralement mince, il en résulte la nécessité d'adopter un maillage prés des parois.

Toutefois, d'autres zones à forts gradients peuvent apparaître au sein de l'écoulement en des

positions difficiles à prédire à l'avance; il s'agit des interfaces entre cellules dans le cas des

écoulements multicellulaires, comme nous le verrons dans cette partie. Cela pourrait justifier

l'utilisation d'un maillage uniforme mais on ne pourrait alors obtenir une représentation fiable de

transfert de chaleur qu'avec un maillage très fin imposé à l'ensemble du domaine.

Nous avons donc finalement choisi un maillage irrégulier représenté sur la Figure IV.8. Ce

test de dépendance de maillage a été effectué en changeant le nombre total des nœuds de la

structure maillée dans les deux directions axiale et radiale représenté dans le tableau IV.2.
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Les résultats obtenus en termes de nombre de Nusselt moyen pour le nombre de Rayleigh

Ra=105, le rapport de rayon K=2, le rapport de forme Ar=1 et X=0,5 sont présentés en fonction du

maillage dans le tableau IV.2. Ces résultats obtenus dans ce tableau montrent que le maillage de

3100 cellules diffère de moins de 3% de ceux correspondant au maillage 4200 cellules. Par

conséquent, le maillage 3100 cellules est non uniforme et raffiné dans les régions près des parois,

est adopté. Pour produire les résultats présentés dans cette partie.

Fig. IV.8. Maillage généré prés des parois actives.

Tableau. IV.2. Sensibilité du maillage

(Ra=105, Ar=1, X=0,5 et K=2.)

IV.2.2 Résultats et Discussion

Des simulations numériques ont également été réalisées pour confirmer les résultats obtenus.

Pour cela, nous avons utilisé le logiciel CFD Fluent avec un maillage structuré non uniforme,

parfaitement adapté à la configuration géométrique étudie. Nous présentons l’évolution de

l’écoulement du fluide en fonction de différentes valeurs des rapports de forme et de hauteur pour

plusieurs nombre de Rayleigh. Les résultats obtenus numériquement sont représenté sous forme des

champs dynamique et thermique.

IV.2.2.3 Effet du rapport de Hauteur

Pour mettre en évidence l’effet du rapport des hauteurs de l’espace annulaire sur la convection

naturelle, nous avons considéré différents rapports de hauteurs entre 0 ≤ ܺ ≤ 1 pour un nombre de

Rayleigh fixé à Ra = 105, Ar = 1, K = 2 et δ = 45°. 

Les isothermes (à droite) et les lignes des courants (à gauche) avec différentes valeurs du

rapport de hauteur X sont représentées par la figure IV.9. On peut constater que lorsque le rapport

Maillage 2100 cellules 3100 cellules 4200 cellules 5300 cellules

തതതത࢛ࡺ 1.109 1.105 1.103 1.100
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de hauteur augmente, la zone comprise entre les sommets des deux cônes formant la cavité a

tendance à devenir isotherme et le fluide immobile, car cette zone devient étroite au fur et à mesure

que le rapport X augmente, et ainsi ne permet pas au fluide un écoulement libre.

L'augmentation du rapport de hauteur de l'espace annulaire intensifie le transfert de chaleur

entre les deux parois isothermes des deux cônes. En effet lorsque le rapport X devient important,

cela implique une augmentation de la surface isotherme chaude et évidemment cela se traduit par un

nombre de Nusselt croissant en fonction de X (Fig. IV.10). Lorsque X devient égale à 0,75 (Figure

IV.9 c), on remarque une stratification de température diagonale suivant l'inclinaison des parois des

cônes, et une zone isotherme au-dessus de la paroi horizontale supérieure du cône intérieur. Par

contre lorsque X diminue (X=0,25), les résultats montrent que les isothermes ont tendance à se

rapprocher de la zone supérieure du cône intérieur (0R1), ce qui traduit une augmentation du

gradient de température et donc un transfert de chaleur intense dans cette zone. Le flux de chaleur

est vertical au niveau de la paroi chaude, mais dés qu’on s’éloigne de cette dernière, le flux de

chaleur devient radial suivant l’axe vertical à cause de la paroi adiabatique qui oriente ce flux de

chaleur horizontalement vers la paroi froide. Lorsque X=0, nous observons un écoulement sous

forme d`un rouleau torique avec une distribution de température en forme de panache thermique

ascendant (Figure IV.9 a).

A partir des lignes de courant, nous observons que pour un rapport de hauteur plus important

(X= 0,75), l'écoulement est pratiquement concentré entre les parois inclinées en suivant un rouleau

torique suivant le sens horaire. Par ailleurs, les particules du fluide sont pratiquement immobiles

dans la zone au dessus du cône intérieur (Figure IV.9 c). Lorsque le rapport de hauteur X devient

faible (0X0,25), les particules de fluide s’accélèrent de plus en plus dans la zone au dessus de la

cavité chaude (Figure IV.9 a, b). Pour les faibles valeurs du rapport de hauteur X, nous remarquons

que l'écoulement du fluide se concentre dans la totalité de l'espace annulaire.

La variation du nombre de Nusselt en fonction du rapport de forme X pour différentes valeurs du

nombre de Rayleigh est représentée par la figure IV.10. Il est évident que le transfert de chaleur

augmente avec le nombre de Rayleigh. Mais, ce que nous pouvons déduire, c'est que l'effet du

rapport de la hauteur X est plus marqué lorsque le nombre de Rayleigh est important et donc

lorsque l'écoulement est bien convectif (Ra>105).

a) X=0
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IV.2.2.4 Effet du rapport de forme

Dans cette section, nous étudions l’effet du rapport de forme de l’espace annulaire sur la

convection naturelle dans une cavité conique partiellement annulaire et différentiellement chauffée.

Nous choisissons une cavité avec des paramètres fixes tel que K=2; X=0,5 et Ra=105 et pour mettre

en évidence l'effet du rapport de forme, nous prenons trois valeurs du rapport de forme Ar=1; 1,5 et

2 Nous remarquons que lorsque le rapport de forme est faible, la distribution de température

représente une stratification parallèle aux parois inclinées avec des isothermes bien tordus en forme

de S. Par contre lorsque le rapport de forme est supérieure à Ar=1,5 les isothermes sont moins

tordues par rapport à ceux lorsque Ar=1. Cela est du à un écoulement moins intense pour Ar=1,5 et

Ar=2 que lorsque Ar=1.

Fig. IV.11. Les lignes de courants et les isothermes pour différente rapport de forme
avec le nombre de Rayleigh Ra=105 et K=2.

b) Ar=1,5

a) Ar=1

c) Ar=2
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IV.2.3 Conclusion

Dans ce travail, l’effet de la géométrie sur le transfert de chaleur par convection naturelle dans

un espace conique vertical partiellement annulaire bidimensionnel en régime permanent, avec des

parois différentiellement chauffé a été analysé. L'influence des principaux paramètres tels que le

nombre de Rayleigh, le rapport de forme et le rapport des hauteurs de l'espace annulaire a été

étudiée. Les principaux résultats sont résumés et présentés dans ce qui suit:

Les résultats obtenus montrent que le taux de transfert de chaleur augmente avec

l'augmentation le rapport de forme de l’espace annulaire. Ainsi le taux de transfert de chaleur

augmente en fonction du nombre de Rayleigh.

Le mode de transfert de chaleur par conduction est dominant pour des faibles valeurs du

nombre de Rayleigh, mais à des valeurs plus élevées le taux de transfert de chaleur augmente,

dominé par la convection naturelle.

 Il a été constaté que le rapport de hauteur de l'espace annulaire est un des paramètres les plus

importants qui influe sur le transfert de chaleur. Donc il ressort que le nombre de Nusselt

augmente en fonction du rapport de hauteur de l'espace annulaire.

L’étude montre que la structure d’écoulement est fortement influencé par le rapport de

hauteur, et pour des valeurs élevé de ce rapport, l'orientation de la cellule devient parallèle au

cône intérieur c’est-à-dire le mouvement du fluide est accéléré dans la partie annulaire et il est

presque nulle de l'autre côté au-dessus de la partie supérieure du cône intérieur. Mais lorsque

le rapport de hauteur diminue l’écoulement du fluide s'accélère de plus en plus dans la zone

centrale (la cellule circulaire du mouvement de fluide est concentrée dans toute cette zone).
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IV.3 Etude de la convection mixte dans une cavité conique annulaire

IV.3.1 Introduction

Dans cette dernière partie, nous nous intéressons à la convection mixte laminaire dans une

cavité conique annulaire verticale traversée par un écoulement incompressible ascendant froid à une

vitesse uniforme à l'entrée. La géométrie considérée ainsi que les conditions aux limites sont

présentées sur la figure II.4 c. Les deux parois inclinées interne et externe de l’espace annulaire sont

maintenus à des températures constantes. Le fluide entre dans la cavité à partir du bas de l’espace

annulaire pour produire un écoulement de convection mixte se dirigeant vers le haut.

Dans toute la littérature nous avons trouvé uniquement les travaux concernant la convection

mixte dans les cavités annulaires verticales.

IV.3.2 Sélection des paramètres adimensionnels

L’analyse adimensionnelle a montré que le transfert de chaleur dans la cavité dépend de deux

paramètres adimensionnels: le nombre de Rayleigh et du nombre de Reynolds. On retrouve ces

paramètres dans tous les problèmes de la convection mixte. Une étude de l’influence de tous ces

principaux paramètres du système sur le transfert de chaleur conduirait à différents cas à analyser

selon le régime d’écoulement du fluide, qui est l’objectif principal de ce travail. Dans le but de

présenter un certain nombre raisonnable de résultats tout en se concentrant sur l’essentiel du

phénomène transitoire du transfert de chaleur par convection mixte, deux paramètres ont été fixés.

Ainsi, toutes les simulations numériques ont été faites pour un nombre de Prandtl, Pr=0,7; ce qui

représente un fluide dont les propriétés sont proches à celles de l’air. La vitesse d’écoulement à été

retenue, conduisant à des nombres de Reynolds de 10 et le Rayleigh (103≤Ra≤105).

IV.3.3 Résultats et discussion

Dans cette section nous présentons les résultats numériques obtenus par l’étude de la

convection mixte en régime laminaire dans une cavité conique annulaire verticale. Pour différents

valeurs du nombre de Rayleigh et du nombre de Reynolds nous avons essayé de mettre en évidence

chaque mode de convection caractérisant les structures d'écoulements en présentant les résultats

sous forme des lignes de courant et les isothermes. Pour plus de détail relatif à l’écoulement du

fluide au sein de l’espace annulaire nous avons aussi présentés les profils des températures et des

vitesses. Finalement nous nous intéressons à montrer l’évolution du nombre de Nusselt en prenant

en compte tous les paramètres cités précédemment. Par ailleurs nous avons analysé les résultats

obtenus à un seul rapport de forme Ar=1 de l’espace annulaire.

IV.3.3.1 Effet du nombre de Rayleigh

Le paramètre principal qui gouverne l’écoulement thermique naturel est le nombre de

Rayleigh. Il représente le rapport des forces de flottabilité (forces d’Archimède) aux forces
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visqueuses, Ra est proportionnel au gradient de température appliqué, lorsque, la cavité de forme

conique annulaire est parfaitement verticale et différentielle ment chauffée.

La figure IV.13 montre les lignes de courants ainsi que la distribution de température pour un

nombre de Rayleigh Ra=103, les sollicitations thermiques sont assez faibles à proximité des deux

parois extérieures et intérieures inclinées, mais également le jet ascendant qui n’est pas assez

puissant à un nombre de Rayleigh Ra= 103 pour provoquer un écoulement convectif. Le transfert de

chaleur s’effectue alors uniquement par conduction thermique.

Les lignes de courants restent bien alignées et parallèles jusqu’à la sortie de la cavité (Figure

IV.13.a). Avec l’augmentation du nombre de Rayleigh (Ra=104), la convection naturelle enclenchée

par la variation de la densité du fluide fait naître un écoulement naturel ascendant à proximité de la

paroi chaude et descendant à proximité de la paroi froide. Donc, au niveau de la paroi du cône

extérieur l’écoulement naturel s’oppose au jet, et au niveau de la paroi du cône intérieur les deux

écoulements s’entraident. Cette situation est visible sur la figure IV.13.b, où on voit clairement les

lignes de courant bien serrées au niveau de la paroi intérieur et qui traduit une accélération de

l’écoulement, car le jet s’additionne à l’écoulement naturel ascendant. Contrairement sur la paroi du

cône extérieur, où on observe une confrontation entre le jet ascendant et l’écoulement naturel

descendant, ce qui provoque le ralentissement des particules de fluide (lignes de courant espacées)

et la déviation du jet ascendant vers la paroi du cône intérieur. Par ailleurs, en observant la

distribution de température, on remarque que le régime de transfert thermique reste toujours

conductif pour Ra=104. Cette situation s’accentue avec l’augmentation du nombre de Rayleigh à

Ra=105. Une cellule de convection naturelle s’installe au milieu de la cavité et force le jet à

remonter le long de la paroi du cône intérieur dés l’entrée de la cavité. La zone inférieure de la

cavité qui est dominée par le jet entrant est isotherme à la température du jet T0. Les isothermes au

milieu de la cavité présente une stratification en forme de "S" suivant l’inclinaison des parois.

La figure IV.14 montre les profils de température qui présente une allure linéaire au milieu de

la cavité (Z=0,75) le long de l'espace annulaire de la cavité. Lorsque Ra=103, la diminution de

température est continue avec un gradient faible au niveau des deux parois inclinées actives. Par

ailleurs, lorsque le nombre de Rayleigh augmente (Ra=105), on observe à travers le profil de

température que le gradient de température est élevé prés des parois et un faible gradient de

température au milieu de la cavité, car ce comportement est traduit par une zone isotherme se

développant au milieu de la cavité à cause de la dominance de la convection naturelle par rapport à

la convection forcée pour le nombre de Reynolds Re=10.

L’examen des profils de vitesses montre que le fluide est toujours ascendant (Fig. IV.15). Ils

affichent des extremums positifs aussi bien au niveau de la paroi du cône extérieur qu’au niveau de

la paroi du cône intérieur gauche de la cavité. Ceci a pour conséquence directe de confiner

l’écoulement principalement le long de la paroi chaude empêchant ainsi la propagation de la chaleur



89

vers la partie droite de la cavité. En effet on remarque que pour un nombre de Rayleigh Ra=103, la

vitesse qui est nulle au niveau des parois (Conditions de non glissement) présente un écoulement

uniforme stable ascendant. Lorsque le nombre de Rayleigh augmente (Ra=104) le profil de vitesses

prend une forme sinusoïdale avec une amplitude faible, car les particules fluides sont entrainées par

le courant de l’écoulement forcé provenant de l'ouverture inférieure de la cavité, ensuite traverse la

recirculation dû à la convection naturelle. Par ailleurs, lorsque le nombre de Rayleigh augmente à

Ra=105, on observe un profil de vitesse toujours sinusoïdal mais avec une amplitude importante, car

une zone isotherme immobile se développe au milieu de l’espace annulaire à cause de la dominance

de la convection naturelle par rapport à la convection forcée.

La figure IV.16 nous permet de voir à travers la variation du nombre de Nusselt, le transfert

de chaleur le long la paroi chaude de la cavité pour un nombre de Rayleigh variant entre 103 ≤ Ra ≤ 

105. Nous remarquons que l’échange de chaleur est intense à l’entrée de la cavité car la température

du jet froid en contact avec la paroi chaude génère un gradient de température intense, et donc un

transfert de chaleur maximal. Les particules s’échauffent en remontant le long de la paroi chaude ce

qui provoque une diminution du gradient de température au fur et à mesure qu’en s’approche de la

sortie de la cavité, ce qui traduit une diminution du nombre de Nusselt lorsque Z augmente. Cette

situation est plus marquée pour le nombre de Rayleigh Ra=105, car un plus grand débit du jet froid

est dévié vers la paroi chaude comme il a été expliqué plus haut.

a) Ra=103

b) Ra=104
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Fig. IV.13. Structure de l’écoulement et distribution de température
Re=10 et Ar=1, K=2, .45°=ߜ

Fig. IV.14. Profile horizontal de la température au milieu de la cavité
pour le nombre de Reynolds Re=10 et Ar=1, K=2, ߜ =45° à Z=0,75.

Fig. IV.15. Profile de la vitesse moyenne au milieu de la cavité
Re=10 et Ar=1, K=2, ߜ =45° à Z=0,75.

c) Ra=105

R

L
a

v
it
e
s
s
e

m
o
y
e
n
n
e

0.6 0.65 0.7 0.75 0.8 0.85 0.9
0

50

100

150

200

250

Ra=10+3
Ra=10+4
Ra=10+5



91

Fig. IV.16. Nombre de Nusselt local le long de la paroi chaude
Re=10 et Ar=1, K=2, ߜ =45°.

IV.3.3.2 Effet du nombre de Reynolds

Dans cette section, nous allons examiner l’effet du nombre de Reynolds varié entre (1≤Re≤

500) et pour un nombre de Rayleigh Ra=105 sur la structure de l’écoulement et la distribution de

température, pour cela nous avons changé l’intensité du jet.

Afin de mieux comprendre le comportement dynamique et thermique du fluide par convection

mixte et de montrer que les différents valeurs présentées par les nombres de Reynolds et Rayleigh

sont dues à une importance sur la structure de l’écoulement au sein de la cavité. Comme représenté

sur la figure IV.17 (a) - (e), Pour un nombre de Rayleigh important (Ra=105), la confrontation entre

la cellule de convection naturelle et le jet d’air froid, conduit à différentes situations selon la valeur

du nombre de Reynolds. Ainsi pour des valeurs faibles de nombre de Reynolds (Re≤10), une seule 

cellule de convection naturelle existent (figure IV.17 a, b). Le comportement de l’écoulement du

fluide lorsque Re=1 et 5 est similaire pour Re=10, qui a été discuté plus haut, sauf que le jet, pour

ces valeurs très faibles de nombre de Reynolds Re, ne lui permettent pas de pénétrer assez à

l’entrée de la cavité avant d’être dévié vers la paroi intérieure, ce qui favorise la cellule de

convection naturelle a occupé toute la cavité. La distribution de température est similaire pour les

différentes valeurs de nombre de Reynolds (Re≤10). Mais, lorsque (Re≥10) on constate, que le jet

est assez puissant pour s’imposer à l’écoulement naturel en ralentissant cette cellule et en l’écrasant

contre la paroi chaude au fur et à mesure que le nombre de Reynolds augmente (Re≥50). Cette

atténuation de la cellule de convection naturelle, laisse la place au jet ascendant pour remonter cette

fois-ci prés de la paroi extérieure de la cavité (Figure IV.17 c, d, e). L’écoulement du jet le long de

la paroi inclinée froide passe alors en régime d’un écoulement similaire à un écoulement forcer sans
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transfert de chaleur le long d’une plaque plane. Effectivement, on constate sur les isothermes

(Figure IV.17) et sur le profil de température (Figure IV.18), qu’à travers l’écoulement forcé

provoqué par le jet ascendant au niveau de la paroi extérieur, la température est invariable (zone

isotherme) et prés de la paroi intérieure, où la cellule de la convection naturelle est ralenti le

transfert de chaleur s’effectue que par conduction (évolution linéaire de la température). Cela

explique que toute la quantité de chaleur dégagée par la paroi chaude est évacuée par le jet

ascendant qui joue le rôle d’un isolant par rapport à la paroi extérieure. Donc, le transfert de chaleur

est nul le long de la paroi extérieure (froide) pour (100≤Re≤500). 

Les profils de vitesse sont représentés par la figure IV.19. Ils traduisent le comportement de

d’écoulement des fluides au milieu de la cavité. Effectivement, Nous constatons que tous les profils

de vitesse ont une forme sinusoïdale avec des amplitudes différentes selon le nombre de Reynolds

car la structure d’écoulement est formée d’une zone où l’écoulement est forcé au niveau de la paroi

à gauche incliné et d’une zone monocellulaire à recirculation trigonométrique. La forme des profils

de vitesse est presque identique à l’exception des profils, lorsque le nombre de Reynolds est

important (Re=100,500), où l’écoulement possède une vitesse maximale au niveau de la paroi à

gauche dominée par un écoulement forcé provenant du jet d’entrée.

La variation du nombre de Nusselt avec le nombre de Reynolds nombre et le nombre de

Rayleigh Ra=105 a également été étudiée pour Ar = 1, K = 2 and ߜ =45°. La figure IV.20 représente

cette variation et explique le taux de transfert de chaleur moyenne en fonction du nombre de

Reynolds. On peut voir que le nombre de Nusselt augmente avec l’augmentation du nombre de

Rayleigh. Cela signifie que le taux du transfert de chaleur augmente lorsque la vitesse du jet à

l'entrée est importante et la structure de l'écoulement est dominée par convection forcée (des

augmentations de nombre de Reynolds) et cela est, pour une valeur de nombre de Rayleigh.

a) Re=1
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Fig. IV.17.Effet des nombres de Reynolds sur la structure de l’écoulement et la distribution de
température pour le nombre de Rayleigh Ra=105 et Ar=1, K=2 et .45°=ߜ

b) Re=5

c) Re=50

d) Re=100

e) Re=500
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Fig. IV.18. Profile horizontal de la température au milieu de la cavité
pour le nombre de Rayleigh Ra=105 et Ar=1, K=2 et .45°=ߜ

Fig. IV.19. Profile de la vitesse au milieu de la cavité
pour le nombre de Rayleigh Ra=105 et Ar=1, K=2 et .45°=ߜ

Fig. IV.20. La variation du nombre de Nusselt avec nombre de Reynolds
pour différent nombre de Rayleigh à Ar= 1, K=2 et .45°=ߜ
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IV.3.4 Conclusion

L'étude présentée dans cette partie porte sur la convection mixte dans une cavité conique

annulaire verticale. Le fluide pénètre avec une vitesse uniforme et une température constante à

partir de la base de la cavité, tandis que les deux parois inclinées sont différentielle-ment chauffée.

Afin de mieux comprendre et caractériser le transfert de chaleur par convection mixte, nous

avons pu déterminer les lignes de courant, les isothermes, les profils des vitesses et des

températures, ainsi que les variations du nombre de Nusselt en fonction des nombres des nombres

de Rayleigh.

L’analyse des résultats obtenus par les différentes simulations montrent que:

Au début du régime laminaire, nous avons constaté pour des valeurs inférieures du nombre

de Rayleigh, une dominance de transfert de chaleur par conduction. Mais avec des valeurs

plus élevées du nombre de Rayleigh il y avait une augmentation du mode de transfert de

chaleur par convection.

Les résultats obtenus ont aussi montré que lorsque le nombre de Rayleigh augmente, le

nombre de Nusselt augmente, car à nombre de Rayleigh plus élevé la convection naturelle est

dominée par la convection forcée.

Nous avons aussi constaté que le taux de transfert de chaleur augmente avec

l'augmentation du nombre de Reynolds. Ainsi le taux de transfert de chaleur augmente en

fonction du nombre de Rayleigh.

Il a été observé également que les nombres de Reynolds et Rayleigh sont parmi les

paramètres les plus importants qui affectent la structure de l'écoulement et le champ de

température et un régime de transfert de chaleur ultime. Par conséquent, la direction de

l'écoulement du mouvement affecte également les phénomènes de transfert de chaleur.

Nous avons pu mettre en évidence l’existence de nombres de Reynolds critiques pour les

quels on passe d’un écoulement thermique libre vers un écoulement forcé en passant par un

écoulement mixte. Nous avons également constaté que le jet peut avoir un rôle d’isolant par

rapport à la paroi froide en évacuant la chaleur dissipée par la paroi chaude.

Finalement, nous avons remarqué une structure monocellulaire dominante provoqué par la

convection naturelle en absence de l’écoulement forcé, peut être confronté à ce dernier

lorsque le jet à l’entré de la cavité prend de la puissance.
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Conclusion Générale

Le présent travail dans cette thèse a permis d’étudier numériquement la convection naturelle

et mixte dans des cavités conique annulaire verticale différentiellement chauffée. Ces cavités ont la

particularité d’avoir des parois isotherme inclinée avec différents rapports de forme et de hauteur

avec des conditions aux limites de type Dirichlet (température imposée). L’effet des paramètres

physique et géométrique sur la distribution de température et sur le champ de vitesses est décrit

numériquement et discuté. Tous les résultats numériques présentés sont obtenus dans une variation

relative à petite gamme de nombres de Rayleigh (environ de l'ordre de 106) qui sont des nombres de

Rayleigh typiques dans le régime d'écoulement laminaire. Les principaux résultats de la présente

étude sont résumés dans ce chapitre, et des recommandations pour les futures études sont aussi

faites à la fin.

La simulation numérique à été effectuée à l'aide d’un code de calcul CFD. "Fluent" qui est

basé sur la méthode classique des Volumes Finis pour résoudre les différentes équations gouvernant

les écoulements de fluides.

Notre objectif est de contribuer à l'étude des écoulements de la convection naturelle dans des

espaces confinés en général et la cavité conique annulaire, en apportant des résultats originaux dans

le cas des cavités de type annulaire. Ainsi cette étude a consisté à étudier l’influence de différentes

grandeurs physiques telles que les nombres de Rayleigh, de Reynolds. Ainsi l’effet des paramètres

géométriques, caractérisés par les rapports de forme et hauteur de l’espace conique annulaire

verticale, sur les distributions de température et des lignes de courant.

Tous les résultats numériques présentés dans cette étude sont obtenus à des valeurs du nombre

de Rayleigh relativement modéré.

Les résultats majeurs du présent travail sont résumés dans ce qui suit.

Dans une première partie les résultats numériques ont été obtenus par une étude de la

convection naturelle dans un espace conique annulaire verticale sont étudiées. L'attention est

accordée à l’effet du nombre de Rayleigh et le rapport de forme sur le comportement dynamique et

thermique du transfert de chaleur en écoulement dans la cavité supposée bidimensionnelle et en

régime laminaire. Le phénomène physique est simulé dans plusieurs situations envisagé par des

températures imposées aux parois de notre cavité.

Les conclusions de cette partie du travail indiquent que le nombre de Rayleigh pour le cas

d’un rapport de forme fixé ont un effet sur le comportement des structures d’écoulements et du

champ de température, en régime laminaire. Nous avons remarqué que les tailles des cellules restent

constantes pour un nombre de Rayleigh 103  ≤ Ra ≤ 104 puis elles augmentent au-delà de 105. Nous

avons observé des écoulements plus accélérés prés des couches limites au niveau des parois actives.
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Les gradients de température sont essentiellement horizontaux lorsque le fluide est immobile et

conductif, et incliné lorsque des cellules convectif occupent la cavité.

Par ailleurs, la convection naturelle est évidemment très sensible à la variation du rapport de

forme. En effet, d’après les résultats obtenus, plus le rapport de forme augmente plus le nombre de

Nusselt moyen le long de la paroi chaude augmente accompagnant l’augmentation le nombre de

Rayleigh.

Dans la seconde étape nous avons étudié l’écoulement de la convection naturelle en régime

stationnaire entre les deux cônes concentriques verticale annulaire où les deux cônes verticaux sont

isothermes et les parois horizontales extérieures sont adiabatiques. L'attention a été portée à l’effet

de rapport de forme et hauteur de l’espace annulaire. Les résultats montrent que la structure

d’écoulement ainsi que le transfert de chaleur au sein de l’espace annulaire sont fortement influencé

par les rapports de forme et de hauteur. La variation de ces paramètres ont des influences

remarquables sur le transfert de chaleur, ainsi, le transfert de chaleur est favorable pour une valeur

élevé du nombre de Rayleigh ce qui est évident. En régime convectif dominant, l’orientation de la

cellule de la structure d’écoulement et distribution de température devient très influencée lorsque le

rapport de hauteur augmente progressivement. Lorsque le rapport de hauteur augmente, le taux de

transfert de chaleur augmente initialement à une valeur minimale, suivie d'un incrément à une

largeur régulière qui est lié à la hauteur de la paroi chauffée. En outre, à la fois le rapport de forme a

une influence sur la structure d’écoulement. Quand le rapport de forme est augmente.

Dans la dernière partie nous avons étudié la convection mixte dans une cavité conique

annulaire verticale ouverte. Le phénomène de transfert thermique par la convection libre ou forcé au

sein du fluide Newtonien.

Une attention particulière est accordée sur le comportement de la structure de l’écoulement

entre une structure multicellulaire dominé par une convection naturelle lorsque le nombre de

Reynolds est faible et une structure multicellulaire dominé par une convection forcée lorsque le

nombre de Reynolds élevé. Nous avons pu mettre en évidence l’existence de nombres de Reynolds

et de Rayleigh critiques pour lesquels le transfert de chaleur par convection naturelle et forcée sont

égales. La quantité de chaleur évacuée à travers la paroi chaude augmente en fonction des nombres

de Reynolds et Rayleigh à une loi de puissance.

Perspectives de présent travail

La présente étude montre la capacité des diverses simulations numériques pour fournir une

compréhension et la prédiction du comportement des écoulements de la convection naturelle dans

une cavité conique annulaire verticale. L'étude pourrait être étendue à l'avenir en considérant les

questions importantes suivantes:
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Bien que les principaux résultats présentés dans ce travail forment un ensemble cohérent,

d'autres sujets de recherches devront être menées afin élucider ultérieures, en particulier :

 Parmi nos perspectives se situe donc l'établissement de lois de paroi permettant d'intégrer les

effets du transfert de masse tout en travaillant avec une résolution spatiale de l'ordre des

couches limites thermiques.

 Analyse de la structure d’écoulement de convection mixte tridimensionnelle,

 D'autres couplages peuvent être ajoutés à cette étude du phénomène de transfert de chaleur

couplé convection-rayonnement dans un espace conique annulaire verticale d'écoulement.

 Analyse du comportement d’écoulement turbulent de convection à nombre de Rayleigh plus

élevé.

.
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